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Lucrarea prezintă ansamblul rezultatelor cercetărilor desfăşurate de autoare, referitoare la : 
 Analiza generării de entropie şi evaluarea performanƫelor ciclului ireversibil Carnot; 
 Aplicarea Metodei Directe, Metodei Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite (TDFF), 
Metodei Izoterme a lui Schmidt şi a modelului adiabat al lui Finkelstein, în studiul maşinilor 
Stirling – motoare şi maşini ce funcƫionează după cicluri inversate (receptoare), şi 
confruntarea rezultatelor analitice cu cele experimentale. 
 
 Prima parte a tezei cuprinde studiul ciclului ireversibil Carnot, direct şi inversat, ƫinând cont 
de viteza finită a proceselor. Studiul este bazat pe o nouă metodă de optimizare a proceselor şi 
ciclurilor cu viteză finită, Metoda Directă de studiu şi evaluare a ireversibilităƫilor. Performanƫele 
acestor cicluri sunt evaluate prin relaƫii analitice, ƫinând cont de ireversibilităƫile interne generate de 
viteza finită, mai cu seamă, pierderile de presiune datorate (1) laminării (2) vitezei finite a pistonului 
(3) frecărilor interne şi mecanice (4) ireversibilitatea datorată pierderilor de căldură.  
 Aceste ireversibilităƫi sunt conƫinute de expresia Primului Principiu al Termodinamicii pentru 
procesele ce se desfăşoară cu viteză finită, iar aplicarea acesteia conduce direct şi pe cale analitică la 
expresia randamentului sau a coeficientului de performanƫă şi a generării de entropie în funcƫie de 
viteză finită a proceselor şi a altor parametri geometrici şi funcƫionali ai maşinii. 
 Cea de a doua parte a tezei prezintă aplicarea modelelor de analiza termodinamică (Metoda 
Directă, Metoda Termodinamicii cu Dimensiune Fizică Finită, modelul izoterm al lui Schmidt şi 
modelul adiabat al lui Fikelstein) în studiul maşinilor Stirling –motoare şi receptoare, şi confruntarea 
rezultatelor analitice cu cele experimentale. Aceste trei modele de analiză termodinamică au fost 
adaptate şi aplicate în studiul ireversibilităƫilor generate în timpul funcƫionării unei maşini termice 
Stirling tip  , caracterizată printr-un aranjament al pistonului motor, cel motor şi al schimbătoarelor 
de căldură într-un singur cilindru. Dispozitivul experimental analizat poate funcƫiona după un ciclu 
direct sau inversat (motor sau receptor) între două surse de căldura aflate la temperatura constantă. 
 Analiza proceselor de transfer de căldură şi de curgere a gazului de lucru, ce au loc în motorul 
Stirling tip  , cu care este echipat micro-cogeneratorul analizat, este efectuată utilizând un model 
adiabatic monodimensional. Această analiză este caracterizată de divizarea motorului în cinci volume 
de control, cărora li se aplică ecuaƫiile gazelor perfecte şi ecuaƫiile conservării masei şi energiei. 
Unitatea de micro-cogenerare utilizează un motor Stirling cu combustie externă a gazului natural. 
Motorul utilizat este un motor Stirling cu patru pistoane dublu-efect. Geometria complexă a 
schimbătoarelor de căldură a fost determinată prin măsuratori optice. 
Dimensiunile geometrice au servit de asemenea la alimentarea algoritmului propus de Metoda Directă 
şi a modelului izoterm al lui Schmidt. 
 Rezultatele experimentale originale obƫinute pentru cele două motoare Stirling analizate permit 
evidenƫierea capacităƫilor fiecărei metode studiate de a simula funcƫionarea reală a maşinii Stirling 
analizate şi de a propune variante constructive îmbunătăƫite. Rezultatele modelelor de analiză studiate 
evidenƫiează influenƫa ireversibilităƫilor asupra performanƫelor maşinii. 
Pe baza rezultatelor cercetării întreprinse în prezenta teză de doctorat, se conturează comparaƫii 
obiective şi clare între posibilităƫile şi limitele fiecăreia dintre cele patru metode de analiză 
termodinamică studiate. 
 Au fost dezvoltate studii de sensibilitate şi optimizare a parametrilor geometrici şi funcƫionali, 
cu scopul de a propune îmbunătăƫirea sistemului, în vederea obƫinerii puterii sau randamentului 
maxim. 
 




      Résumé 
 
 Le travail représente les résultats de l'auteur, obtenus dans le cadre de l'étude doctorale 
concernant:  
 L’analyse de la génération d’entropie et l’évaluation des performances du cycle 
Carnot ireversible.        
 L’application de la Méthode Directe, de la Méthode de la Thermodynamique en 
Dimensions Physiques Finies, de la méthode isotherme de Schmidt et du modèle adiabatique 
de Finkelstein, dans l’étude des machines Stirling – moteurs et récepteurs et confrontation 
avec l’expérience. 
 
La première partie de la thèse comporte l’étude des machines à froid, en tenant compte de la vitesse 
finie des processus. L’approche est basée sur une nouvelle méthode d’optimisation des processus et 
cycles à vitesse finie, la Méthode Directe d’étude et évaluation des irréversibilités. Les performances 
de ces cycles sont évaluées en prenant en compte les irréversibilités internes générées par la vitesse 
finie, notamment (1) les pertes de pression dues au laminage, (2) les pertes de pression dues à la 
vitesse finie du piston, (3) les pertes de pression dues aux frottements interne et mécanique et (4) 
l’irréversibilité due aux pertes de chaleur. On obtient ainsi directement l'expression du rendement ou 
du coefficient de performance et de la génération d’entropie en fonction de la vitesse des processus et 
d'autres paramètres géométriques et fonctionnels.  
La deuxième partie du mémoire présente l’application des modèles thermodynamiques (la Méthode 
Directe, la Méthode de la Thermodynamique en Dimensions Physiques Finies (TDPF), la méthode 
isotherme de Schmidt, la méthode adiabatique de Finkelstein) dans l’étude des machines Stirling – 
moteurs et récepteurs et confrontation avec l’expérience. La Méthode de la TDPF  est une méthode qui 
regroupe les techniques de la thermodynamique en temps, vitesse et dimensions géométriques finies. 
Cette méthode introduit les exo-irréversibilités dues aux transferts de chaleur finis entre les réservoirs 
(source chaude, puits froid, régénérateur) et le fluide de travail et, de plus, considère les contraintes qui 
se présentent à l’ingénieur (la pression maximale, le volume maximum, les températures des réservoirs 
chaud et froid, la vitesse de rotation). La méthode isotherme de Schmidt est une méthode zéro-
dimensionnelle qui permet l’étude de la machine divisée en trois volumes isothermes. Elle permet de 
décrire l’évolution de paramètres, comme le volume instantané (chaud, froid ou de régénération) ou la 
pression en fonction du temps. L’analyse des processus de transfert de la chaleur et d’écoulement du 
gaz de travail, ayant lieu dans le moteur Stirling d’un micro-cogénérateur, est effectuée en utilisant un 
model adiabatique monodimensionnel. Cette analyse repose sur la division du moteur Stirling en 5 
volumes de control auxquels on applique les équations des gaz parfaits et les équations de 
conservation de masse et d’énergie.Les résultats expérimentaux seront confrontés à ceux obtenus par 
les quatre méthodes de calcul, ce qui permettra de définir les paramètres d’ajustage afin de valider les 
modèles thermodynamiques. Cette confrontation permettra le développement d’une autre méthode, 
une combinaison des trois approches utilisées afin de modéliser au mieux le fonctionnement du 
système, préservant les avantages de chacune sur des intervalles de vitesse de rotation donnés. Des 
études de sensibilité et d’optimisation de paramètres géométriques et fonctionnels seront effectuées 
afin de proposer des améliorations de mise au point système pour fournir  puissance et de rendement 
plus élevés.  
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„Natura nu poate fi păcălită, poƫi doar să te pui de acord cu ea” 
        
        Albert Einstein. 
 
 






 Prezenta teză de doctorat este încadrată în mişcarea de revitalizare şi dezvoltare a 
Termodinamicii Ireversibile din ultimii ani, mişcare corelată cu progresul ştiinƫei, dar şi cu 
problemele actuale ale energeticii mondiale din contextul diminuării accentuate a resurselor 
energetice fosile (convenƫionale). Încadrată într-un domeniu de larg interes Energie-Mediu 
Înconjurător, prezenta teză de doctorat are ca deziderat găsirea de mijloace, modele şi metode 
de optimizare a maşinilor termice în vederea realizării economiei de combustibili fosili şi 
diminuării poluării. 
 Optimizarea maşinilor termice este în momentul de faƫă una dintre prioritaƫile esenƫiale 
urmărite în cadrul cercetărilor din acest domeniu, numit în general Termodinamica 
Ireversibilă. Motivarea acestor cercetări este legată desigur de preƫul maşinilor, de preƫul 
combustibililor folosiƫi, dar şi de problemele legate de poluarea produsă de maşinile termice, 
în special poluarea cu dioxid de carbon - care produce efectul de seră pe întreaga planetă.  
        Inginerii din întreaga lume sunt preocupaƫi în consecinƫă, să proiecteze şi să producă 
maşini termice din ce în ce mai performante, dar totodată din ce în ce mai ieftine şi cu poluare 
cât mai mică. 
Au aparut în consecinƫă diverse abordări ale tuturor tipurilor de maşini termice reale, care 
desigur funcƫionează ireversibil, pentru elaborarea de modele şi metode de studiu ale acestora, 
în vederea optimizării lor, în ideea creşterii efectului util şi scăderii puterii consumate. 
De real ajutor ar fi o metodă analitică pe baza căreia să se facă studii ale dependenƫei 
performanƫelor motorului sau instalaƫiei, de anumiƫi parametri, urmărindu-se găsirea valorilor 
optime pentru aceştia din urmă, necesare în faza de proiectare. 
 Pentru a realiza acest deziderat, se impune necesitatea de a corela cât mai eficient 
rezultatele analitice cu cele experimentale, iar acest lucru înseamnă luarea în considerare a 
ireversibilităƫilor ce sunt în mod inevitabil generate în interiorul maşinii în timpul funcƫionării. 
 
 Teza de doctorat propusă prezintă ansamblul rezultatelor cercetărilor dezvoltate de 
autoare, cu privire la : 
 
Analiza generării ireversibilităƫilor şi evaluarea performanƫelor ciclului Carnot ireversibil 
direct şi inversat. 
 
 Dezvoltarea une scheme de calcul pentru studiul ciclului motor Carnot  endo 
şi exo-ireversibil bazat pe Metoda Directă dezvoltată în cadrul TVF ; 
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 Dezvoltarea unui model general de studiu şi optimizare a ciclurilor cvasi-
Carnot inversate (instalaƫii frigorifice cu comprimare mecanică de vapori), în 
totalitate analitic, cu scopul evitării utilizării tabelelor de proprietăƫi ale 
vaporilor sau alte programe specializate în calculul acestora. 
 
 Aplicarea Metodei Directe, Metodei Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite 
(TDFF), Metodei Izoterme a lui Schmidt şi a Modelului Adiabat al lui Finkelstein, în studiul 
maşinilor Stirling – motoare şi maşini ce funcƫionează după cicluri inversate (receptoare), şi 
confruntarea rezultatelor analitice cu cele experimentale. 
 
 Realizarea unui amplu studiu bibliografic asupra metodelor de analiză şi 
optimizare termodinamică a maşinilor termice; 
 
 Prezentarea detaliată a metodelor de analiză studiate, descrierea acestora, 
ipotezele de lucru şi capacitatea de optimizare a performanƫelor termodinamice, 
luând în considerare diversele tipuri de ireversibilităƫi ce sunt generate inevitabil 
în timpul funcƫionării maşinii; 
 
 Adaptarea şi aplicarea acestor metode în studiul ciclurilor ireversibile Stirling 
şi confruntarea rezultatelor analitice obƫinute cu cele experimentale, în vederea 
determinării metodei care furnizează rezultatele cele mai apropiate de realitatea 
experimentală, şi evidenƫierii capacităƫii fiecăreia de a simula funcƫionarea reală 
a maşinii Stirling analizate şi de a propune variante constructive îmbunătăƫite.  
 
 Prima direcƫie de cercetare abordată în cadrul tezei prezintă analiza ciclului Carnot 
ireversibil cu viteză finită. Studiile sunt bazate pe o nouă metodă de optimizare a proceselor şi 
a ciclurilor ireversibile, descrisă amănunƫit în capitolul I, Metoda Directă de studiu şi 
evaluare a ireversibilităƫilor generate de viteza finită. Performanƫele acestor cicluri sunt 
evaluate prin relaƫii analitice, ƫinând cont de ireversibilităƫile interne generate de viteza finită, 
mai cu seamă pierderile de presiune datorate (1) laminării (2) vitezei finite a pistonului (3) 
frecărilor interne şi mecanice (4) ireversibilitatea datorată pierderilor de căldură. 
 Aceste ireversibilităƫi sunt conƫinute de expresia Primului Principiu al Termodinamicii 
pentru procesele ce se desfaşoară cu viteză finită, iar aplicarea acesteia conduce direct şi pe 
cale analitică la expresia randamentului sau a coeficientului de performanƫă şi a generării de 
entropie în funcƫie de viteza finită a proceselor şi a altor parametri geometrici şi funcƫionali ai 
maşinii. 
 
 Prima etapă a studiului, prezentată în capitolul II, o constituie analiza şi optimizarea 
ciclului motor Carnot cu ireversibilităƫi externe (datorate diferenƫei de temperatură între surse) 
şi ireversibilităƫi interne  (datorate vitezei finite a proceselor). 
 Scopul acestui studiu este prezentarea punctului de pornire al procesului de unificare al 
Termodinamicii cu Viteza Finită (TVF) cu Termodinamica în Timp Finit (TTF). 
Prima încercare de unificare a acestor două ramuri ale Termodinamicii Ireversibile este 
caracterizată prin modificarea expresiei obƫinute de Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn 
(« nice radical») şi aplicabile în studiul ciclului închis exo-ireversibili, în scopul îmbunătăƫirii 
acesteia prin introducerea ireversibilităƫilor interne. 
 Ciclul ireversibil Carnot este reprezentat într-o diagramă T-S originală, unde se prezintă 
lucrul mecanic pierdut (exergia) din cauza diverselor ireversibilităƫi, generate în timpul 










 Pornind de la ecuaƫia fundamentală a TVF - expresia Primului Principiu al 
Termodinamicii pentru procesele ce se desfaşoară cu viteză finită, se dezvoltă o schemă de 
calcul analitic bazată pe Metoda Directă, cu ajutorul căreia se evidenƫiază efectul pe care îl are  
viteza pistonului în cadrul ireversibilităƫilor interne, asupra performanƫelor maşinii (randament 
şi putere, exprimate analitic ca funcƫie de viteză), prin introducerea unor «corecƫii» analitice în 
aceste formule.  
Se obƫin expresii pentru calculul analitic al randamentului ciclului Carnot ireversibil şi al 
temperaturii optime necesare obƫinerii unui randament maxim al ciclului Carnot, în funcƫie de 
viteza pistonului. 
 Analiza prezentată pentru ciclul direct Carnot a fost extinsă şi adaptată pentru studiul 
ciclului cvasi-Carnot inversat, în capitolul III. 
 Se defineşte ciclul cvasi-Carnot ca un ciclu reversibil/ireversibil, direct/ inversat, care 
diferă « puƫin » de un ciclu Carnot. Astfel, ciclul Rankine şi ciclul instalaƫiilor frigorifice (şi 
ciclul pompelor de căldură) sunt cicluri cvasi-Carnot, deoarece acestea diferă de un ciclu 
Carnot (2 procese adiabatice şi 2 izoterme) doar pe o porţiune mică, care este izobară (la 
presiune înaltă) şi nu izotermă. Nu este de neglijat însă faptul că o etapă importantă a acestui 
proces izobar se desfăşoară la temperatură constantă (în domeniul vaporilor saturaţi umezi), 
iar toate celelalte 3 transformări se identifică cu transformările ciclului Carnot, respectiv una 
în întregime izotermă (la presiune scăzută) şi două procese adiabatice. 
 Se prezintă iniƫial studiul ciclului cvasi-Carnot inversat într-o variantă simplificată, 
admiƫând ipoteza că în faza de comprimare ireversibilă din compresorul cu piston, vaporii 
saturaƫi se comporă precum gazul perfect. Procesul de comprimare ireversibilă are loc în zona 
supraîncălzită, unde cu cât gradul de supraîncălzire al vaporilor este mai ridicat, cu atât 
comportamentul vaporilor se apropie de cel al gazului perfect. Ulterior a fost dezvoltată o 
schemă complet analitică, care să ƫină cont de comportamentul diferit al vaporilor faƫă de cel 
al gazului perfect. 
 În cea de a doua etapă a studiului se analizează generarea ireversibilităƫilor într-o 
maşină termică funcƫionând după un ciclu cvasi-Carnot inversat ce funcƫionează cu vapori 
(Instalaƫie Frigorifică cu Comprimare Mecanică de Vapori - IFV) şi se propune o schemă de 
calcul complet analitică (bazată pe Metoda Directă), ce ia în considerare diferenƫele esenƫiale 
ale comportamentului vaporilor în comparaƫie cu cel al gazului perfect. 
 Metoda Directă implică integrarea directă a ecuaƫiei Principiului I al Termodinamicii 
pentru procesele ce se desfăşoară cu viteză finită, aplicată fiecărei transformări a ciclului 
inversat al instalaƫiei frigorifice cu comprimare mecanică de vapori. Expresia matematică a 
Principiului I al Termodinamicii pentru Procese cu Viteză Finită include principalele surse de 
ireversibilitate internă şi este folosită aici cu scopul de a obţine ecuaţii care descriu 
proprietăţile vaporilor pentru fiecare proces ireversibil care se desfăşoară cu viteză finită în 
compresor, în cazul unei IFV. Aceste ecuaţii sunt utilizate ulterior pentru calculul analitic al 
performanţelor ciclului (COP şi putere) şi analiza generării de entropie, în funcţie de viteza 
pistonului şi de alţi parametri, precum: temperatura şi presiunea în vaporizator, respectiv, în 
condensator, raportul presiunilor, debitul masic şi proprietăƫile reale ale vaporilor în ciclu, 
prin utilizarea unei „corecƫii” pentru deviaƫia comportamentală a vaporilor în comparaƫie cu 
gazul perfect. Pentru a dezvolta acest model analitic de calcul au fost considerate 
ireversibilităƫile generate în timpul comprimării adiabate, respectiv viteza finită a pistonului, 
frecarea şi laminarea în supapele compresorului, şi ireversibilităƫile generate de laminarea 
gazului la trecerea în ventilul de laminare.  
 Inovaƫia introdusă de acest capitol constă în dezvoltarea într-o manieră originală a unei 
scheme de calcul complet analitic pentru evaluarea performanţelor (coeficient de performanƫă,  
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COP şi putere) şi analiza generării de entropie, în vederea optimizării maşinilor frigorifice cu 
comprimare mecanică de vapori (IFV). În cadrul studiului au fost obƫinute expresii originale 
pentru calculul complet analitic al randamentului izentropic al compresorului maşinii 
frigorifice, formulă esenƫială în optimizarea acestor tipuri de maşini. 
 Cu ajutorul acestei scheme de calcul s-au dezvoltat studii de sensibilitate şi optimizare a 
IFV-urilor, fără a mai fi necesară utilizarea tabelelor de vapori saturaƫi sau apelarea la softuri  
specializate în calculul proprietăƫilor vaporilor. Ținând cont de proprietăţile reale ale vaporilor 
utilizaƫi în ciclu şi introducând o corecţie pentru abaterea vaporilor de la comportamentul 
gazelor perfecte, aceste rezultate pot fi folosite după validare, pentru proiectarea optimizată a 
maşinilor frigorifice şi pompelor de căldură. 
 Pornind de la analiza ciclului Carnot, ale cărui performanƫe reprezintă limitele 
superioare pentru orice maşină reală, fie că este motor sau maşină receptoare, cea de a doua 
parte a tezei abordează o direcƫie de investigaƫie de actualitate, legată de optimizarea maşinii 
Stirling. În cadrul dezvoltării durabile, motorul Stirling constituie o alternativă de luat în 
seamă, pentru o conversie eficientă a energiei regenerabile în lucru mecanic, cu un randament 
teoretic egal cu cel al ciclului Carnot, şi o mare capacitate de adaptare a surselor variate de 
căldură la niveluri scăzute sau ridicate de temperatură. 
 
 În capitolul IV sunt prezentate principalele consideraƫii asupra maşinilor Stirling: 
încardarea în contextul istoric, clasificarea şi soluƫiile constructive propuse, domenii de 
aplicabilitate şi principalele companii implicate în producerea, dezvoltarea şi comercializarea 
maşinilor Stirling.  
 
 Datorită faptului că ipotezele ciclului Stirling ideal nu se regasesc în funcţionarea reală 
a motorului, randamentul termic al ciclului real este inferior celui realizat de ciclul Carnot. 
Restricţiile impuse de funcţionarea reală a maşinii provoacă reducerea importantă a 
performanţelor faţă de cele realizate în cazul considerării ciclului ideal. Pentru abordarea 
studiului maşinii Stirling de o manieră mai realistă şi obţinerea unor rezultate mai apropiate 
de cele reale, de funcţionare, analiza ciclului pe baza Termodinamicii Ireversibile se impune 
fără echivoc.  
  
 O clasificare a acestor studii ale motoarelor Stirling în funcţie de gradul de perfecţiune 
este prezentată în capitolul V: analiza aproximativă, analiza de ordin I, (ciclul teoretic), 
analiza de ordin II, (ciclul practic), analiza de ordin III (analiza cuplată). 
 În prezenta teză de doctorat, pentru a studia ciclul Stirling se recurge la analiza de 
ordinul I (Metoda Directă şi Metoda Termodinamicii cu Dimensiune Fizică Finită – TDFF) şi 
la analiza de ordinul II (metoda izotermă a lui Schmidt cu regenerare imperfectă şi metoda 
adiabată a lui Finkelstein). 
 Obiectivul acestor studii este adaptarea şi aplicarea modelelor de analiză termodinamică 
mai sus menƫionate, la specificul maşinilor Stirling – motoare şi receptoare, şi confruntarea 
rezultatele obƫinute pe cale analitică cu cele experimentale, în vederea determinării metodei 
care furnizează cele mai apropiate rezultate de realitatea experimentală. Rezultatele obƫinute 
permit evidenƫierea capacităƫilor fiecărei metode studiate de a simula funcƫionarea reală a 
maşinii Stirling analizate şi de a propune variante constructive îmbunătăƫite. Rezultatele 
modelelor de analiză studiate evidenƫiează influenƫa ireversibilităƫilor asupra performanƫelor 
maşinii. Pe baza rezultatelor cercetării întreprinse în prezenta teză de doctorat, se conturează 
comparaƫii obiective şi clare între posibilităƫile şi limitele fiecăreia dintre cele patru metode de  
analiză termodinamică studiate. Metodele de analiză termodinamică studiate, au fost adaptate 
pentru studiul maşinii Stirling tip   şi pentru studiul motorului Stirling tip  . Aceste două  
 




dispozitive experimentale sunt disponibile în Laboratoire Energétique, Mécanique, 
Electromagnétisme (LEME) de la Ville d’Avray, al Universităƫii Paris Ouest Nanterre La 
Défense. 
  
 În capitolul VI se prezintă detaliat maşina Stirling tip   studiată şi ciclul termodinamic 
parcurs de aceasta. Dispozitivul experimental utilizat este o maşină termică cu aer cald care 
poate funcţiona dupa un ciclu direct sau inversat (motor sau receptor), între două surse de 
căldură aflate la temperatură constantă. Funcţionarea ca motor se datorează unui aport de 
căldură prin efect Joule, la camera caldă situată în partea superioară a motorului. Funcţionarea 
ca maşină consumatoare de lucru mecanic se face fie ca pompă de căldură, fie ca maşină 
frigorifică. Volantul de inerţie este antrenat în acest caz de un motor electric, iar transferul de 
căldură se efectuează de la chiulasă spre circuitul de apă sau invers, în funcţie de sensul de  
rotaţie al motorului electric. 
 Pornind de la ipotezele ciclului ideal s-a adoptat într-o primă etapă, ca referinƫă a 
cercetării întreprinse ciclul endo şi exoreversibil al motorului şi maşinii frigorice Stirling tip 
 , pentru ca apoi să fie introduse succesiv diverse ireversibilităƫi termodinamice. 
  
 În capitolul VII se analizează dependenƫa performanƫelor motorului Stirling tip   în 
funcƫie de turaƫia n (respectiv viteza finită), care este variabilă comună pentru cele trei metode 
de analiză aplicate în acest caz (Metoda Directă, TDFF şi Metoda Izotermă (a lui Schmidt) cu 
regenerare imperfectă a căldurii). 
 Metoda Termodinamicii cu Dimensiune Fizică Finită (TDFF) este o metodă care 
regrupează tehnicile Termodinamicii în timp finit, viteză finită, şi dimensiuni geometrice 
finite. Această metodă introduce exo-ireversibilităƫile datorate transferului finit de căldură 
între surse (sursa caldă, sursa rece, regenerator) şi fluidul de lucru, şi în plus ƫine cont de 
constrângerile cu care se confruntă inginerul (presiune maximă, volum maxim, temperaturile 
surselor caldă sau rece, turaƫie). 
 Metoda Izotermă a lui Schmidt este o metodă zero-dimensională care permite studiul 
maşinii divizate în 3 volume izoterme. Ea permite descrierea evoluƫiei parametrilor, precum 
volumul instantaneu (cald, rece sau al regeneratorului) sau presiunea în funcƫie de timp. 
 Având avantajul furnizării unor expresii analitice pentru calculul performanƫelor 
motorului, Metoda Directă, dezvoltată în cadrul Termodinamicii cu Viteză Finită, permite 
calculul analitic al influenƫei fiecărei pierderi generate în timpul funcƫionării motorului asupra 
performanƫelor acestuia. Prin introducerea relaƫiilor analitice pentru calculul pierderilor de 
presiune generate de viteza finită a proceselor, de frecarea mecanică dintre elementele mobile 
ale sistemului şi peretele cilindrului, de laminarea gazului la trecerea sa prin regenerator, dar 
şi a relaƫiei pentru calculul pierderilor datorate transferului de căldură la diferenƫă finită de 
temperatură, se realizează o îmbunătăƫire a Metodei TDFF, şi totodată se face o primă 
încercare de combinare (unificare) a celor două metode (Metoda Directă şi Metoda TDFF). 
  
 În capitolul VIII, se prezintă studiul analitic şi experimental al maşinii frigorifice 
Stirling tip   şi rezultatele obƫinute prin aplicarea celor trei metode de analiză 
termodinamică: Metoda Directă,  Metoda Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite  –
TDFF  şi Metoda Izotermă cu regenerare imperfectă a căldurii. 
 Pentru a completa rezultatele Metodei Izoterme (Schmidt) cu regenerare imperfectă se 
dezvoltă o analiză exergetică a schimbătoarelor de căldură, care să ia în consideraƫie 
nivelurile de temperatură şi să estimeze exergiile distruse, datorate ireversibilităƫilor interne şi 
externe (regenerare imperfectă şi căderi de temperatură între sursele de căldură şi gazul de  
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lucru). Studiul a fost completat cu o analiză entropică a degradărilor de energie în 
schimbătoarele de căldură ale maşinii Stirling. Interesul principal al bilanƫului exergetic este 
de a permite, pe de o parte, studierea repartiƫiei ireversibilităƫilor într-un sistem, şi de a pune 
în evidenƫă contribuƫia relativă a fiecărui component al sistemului la producerea pierderilor 
globale, pe de alta parte, ƫinând cont de nivelul temperaturii ambiante. 
 Se poate constata că ireversibilităƫile generate la nivelul regeneratorului sunt mai 
importante în comparaƫie cu ireversibilităƫile generate la nivelul schimbătoarelor de căldură.  
 Rezultatele obƫinute cu ajutorul celor două metode de analiză de ordin I (Metoda 
Directă şi TDFF) sunt foarte asemănătoare în ceea ce priveşte evaluarea pierderilor datorate 
regenerării imperfecte a căldurii, chiar dacă modalitatea de evaluare a acestor pierderi diferă 
atât ca ecuaƫii (din cauza introducerii unor mărimi diferite precum k , respectiv X ). Cu TDFF 
se evaluează factorul de pierderi în regenerator pornind de la datele experimentale, în timp ce 
cu Metoda Directă, X  se calculează analitic. 
 
 Capitolul IX prezintă studiul celui de al doilea dispozitiv experimental, unitatea de 
micro-cogenerare echipată cu motor Stirling tip alpha cu combustie externă a gazului natural. 
Motorul utilizat este un motor Stirling cu patru pistoane dublu-efect. Măsurătorile optice ale 
pieselor demontate dintr-un micro-cogenerator Stirling identic cu cel ce funcƫionează în 
laboratorul LEME, au condus la determinarea geometriei diferitelor spaƫii ale motorului, fapt 
ce a permis alimentarea celor trei modele de analiză termodinamică adaptate acestui caz 
(Metoda Directă, Modelul Izoterm al lui Schmidt şi Modelul Adiabat propus de Finkelstein). 
 Analiza proceselor de transfer de căldură şi de curgere a gazului de lucru, ce au loc în 
motorul Stirling tip  , cu care este echipat micro-cogeneratorul analizat, este efectuată 
utilizând Modelul Izoterm (Schmidt) şi Modelul Adiabat (Finkelstein). Această analiză este 
caracterizată de divizarea motorului în trei, respectiv cinci volume de control, cărora li se 
aplică ecuaƫiile gazelor perfecte şi ecuaƫiile conservării masei şi energiei. Sistemul de ecuaƫii 
diferenƫiale rezultat a fost rezolvat prin iterări succesive în mediul Matlab/Simulink. 
 Metoda Directă de studiu şi evaluare a ireversibilităƫilor în maşinile termice, permite 
obƫinerea, într-o manieră directă, a expresiei randamentului şi puterii motorului, în funcƫie de 
viteza de derulare a proceselor şi de alƫi parametri geometrici şi funcƫionali ai ciclului.  
Rezultatele analitice obƫinute prin aplicarea modelelor de analiză termodinamică sunt 
confruntate cu cele experimentale obƫinute pe standul experimental.  
Pentru a dezvolta studiile parametrice şi pentru a realiza o analiză extrapolată a rezultatelor 
furnizate de cele trei metode de analiză termodinamică, se variază turaƫia  n (respectiv viteza 
pistonului), şi temperatura gazului ce se găseşte în volumul cald. Rezultatele experimentale 
măsurate pe standul experimental se suprapun grafic cu rezultatele obƫinute cu ajutorul 
Metodei Directe, asigurând validarea modelului de analiză. În consecinƫă, motorul Stirling 
analizat, devine cel de al 13 motor pentru care Metoda Directă a fost validată, după validarea 
pe cele 12 motoare Stirling, cele mai performane din lume. Este cu totul remarcabil faptul că 
validarea pentru acest al 13-lea motor Stiling, realizată în prezenta teză de doctorat, s-a facut 
fără a schimba parametrii de ajustare (y şi z), deja obƫinuƫi anterior şi folosiƫi pentru cele 12 
motoare Stirling. 
 Ultima parte a tezei este dedicată prezentării concluziilor generale ce pot fi trase pe 
marginea subiectelor tratate, evidenƫierii aportului ştiinƫific original la dezvoltarea diverselor 












   CAPITOLUL I   
INTRODUCERE 
 Termodinamica Ireversibilă cu cele trei ramuri importante ale sale, Termodinamica în 
Timp Finit, Termodinamica cu Viteză Finită şi Termodinamica cu Dimensiune Finită, a 
cunoscut o dezvoltare fără precedent în ultimele decenii, fapt care se datorează metodelor şi 
mijloacelor puse la dispoziƫie de acestea în vederea optimizării funcƫionale şi dimensionale a 
maşinilor termice, cu scopul declarat al eficientizării lor. 
 Optimizarea rezultă pe de o parte, din apropierea modelării proceselor din maşina de 
cele reale prin introducerea ireversibilităƫilor interne şi externe, iar pe de altă parte, prin 
considerarea consecinƫelor limitării celor trei parametri esenƫiali de funcƫionare şi proiectare, 
şi anume : timpul, viteza de desfăşurare a proceselor, respectiv, aria de transfer de căldură [1]. 
 Termodinamica Ireversibilă se impune tot mai pregnant în atenƫia cercetătorilor prin 
numeroase cărƫi şi articole publicate recent, lucru care denotă conştientizarea necesităƫii 
economisirii energiei prin orice mijloace în condiƫiile epuizării surselor de combustibil 
convenƫional şi a dificultăƫilor, în special economice, ale implementării noilor sisteme bazate 
pe energii regenerabile. 
 Cercetările în domeniu sunt motivate de preƫul maşinilor, de preƫul combustibililor 
folosiƫi, dar şi de problemele legate de poluarea produsă de maşinile termice, în special de 
poluarea cu CO2 – principalul producător al efectului de seră pe întreaga planetă. 
În acest context se justifică interesul deosebit în proiectarea şi producerea unor maşini 
performante, ieftine şi cu grad de poluare cât mai mic. 
  “Cum poate ajuta Termodinamica Ireversibilă la  îndeplinirea acestor obiective 
esenƫiale? este o întrebare care frământă lumea ştiinƫifică şi inginerească în mod constant, 
sistematic şi “exploziv” după criza energetică din anii 1970. 
         Au apărut, în consecinƫă, diverse abordări ale tuturor tipurilor de maşini termice reale, 
prin dezvoltarea unor modele şi metode de studiu ale acestora, în vederea unei proiectări 
optimizate. 
 Numeroase lucrări recente, având ca obiectiv studiul şi înƫelegerea mecanismelor de 
generare a ireversibilităƫilor în maşini şi instalaƫii temice, denotă actualitatea, respectiv 
interesul acordat în tratarea acestor probleme, dar mai ales importanƫa pierderilor generate de 
acestea şi necesitatea considerării lor în analiza maşinii reale. 
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         Renumitul profesor chinez L. CHEN a realizat în anul 2000 o culegere ce numără peste 
1500 de lucrări publicate (cărƫi, teze de doctorat, articole recenzate) într-una din ramurile 
principale ale Termodinamicii Ireversibile, numită Termodinamica în Timp Finit [2-5],  
(R.S. BERRY, P. SALAMON, B. ANDRESEN).  
Acest curent al Termodinamicii Ireversibile, se identifică şi sub alte denumiri [2-26], în 
funcƫie de contribuƫiile fondatorilor: Termodinamica cu Dimensiune Finită (M. FEIDT [6]), 
Termodinamica Diferenƫelor Finite de Temperatură [GRAZZINI], Termodinamica 
Endoreversibilă şi Exoireversibilă (A. De VOS [7],  K.H. HOFFMANN), Minimizarea 
generării de entropie (A. BEJAN [8], R.J. KRANE, D. P. SEKULIC, M. FEIDT, V. 
RADCENCO[9]), Modelare şi optimizare matematică (A. BEJAN [10], K.C. NG), 
Termodinamica cu Suprafaƫă Finită [LU], Termodinamica cu Dimensiune Fizică Finită 
(P. ROCHELLE, L.GROSU [11]). 
 Această ramură a Termodinamicii Ireversibile, numită Termodinamica în Timp Finit 
are ca punct  de plecare o lucrare devenită foarte renumită şi citată în aproape toate articolele 
din domeniu, a lui F.L. CURZON şi B. AHLBORN (profesori de fizică din Canada)[27], din 
1975. 
     În ciuda “dezvoltării explozive” a acestei ramuri a Termodinamicii Ireversibile, în anii 
1997-1998, doi renumiƫi profesori de Termodinamică, ingineri americani: E. 
GYFTOPULOUS (în lucrarea:” Fundamentals of analysis of processes” [28]) şi M. MORAN  
(în lucrările: “A Critique of Finite Time Thermodynamics” [29] şi “On Second Law Analysis 
and the failed Promises of Finite Time Thermodynamics” [30]), observau, critic şi direct, 
faptul că Termodinamica în Timp Finit (TTF) nu a reuşit “să-şi ƫină promisiunile”, cel puƫin 
din punctul de vedere al inginerilor.  Principalul motiv al acestei situaƫii este acela că TTF nu 
reuşeşte să ƫină cont de ireversibilităƫile interne din maşinile termice pe baza unor concepte şi 
ecuaƫii fundamentale. Cele mai multe studii şi cercetări din acest domeniu fie ignoră complet 
aceste ireversibilităƫi, studiind cicluri aşa numite endoreversibile, fie iau în considerare 
ireversibilităƫile interne folosind  un “factor de ireversibilitate - I” [31], sau sursa internă de 
entropie [32-34] - ca parametru. Această abordare, deşi interesantă şi utilă ca orientare 
generală a direcƫiilor de proiectare optimizată, nu a reuşit totuşi să ajungă la nivelul dorit şi 
necesar în momentul de faƫă, în activitatea de concepere şi construcƫie a unor maşini termice 
mai eficiente. 
  Înainte de declanşarea crizei energiei din anii 1970, în cadrul Catedrei de 
Termotehnică a Institului Politehnic Bucureşti, prin lucrările de pionerat ale lui L. 
STOICESCU şi S. PETRESCU [35-44], publicate între 1964-1974, s-au pus bazele unei noi 
ramuri a Termodinamicii Ireversibile, numită chiar de la început: Termodinamica cu Viteză 
Finită. 
 Recent (2009-2011) acelaşi renumit profesor chinez L. CHEN, împreună cu colectivul 
de coautori, au publicat 5 articole [45-49] în care afirmă hotărât că numai Termodinamica cu 
Viteză Finită (TVF) [35-44,34,50-88] a dezvoltat “instrumentele necesare” optimizării 
maşinilor termice, prin considerarea atât a ireversibilităƫilor externe, cât şi a celor interne, 
dezvoltând totodată Metoda Directă [52-59], bazată pe Primul Principiu pentru procesele cu 
viteză finită din sistemele complexe [50-56,89] (maşini Stirling, cicluri Carnot şi cvasi-
Carnot, motoare cu ardere interna, maşini frigorifice şi pompe de căldură). 
 Pe baza acestor observaƫii, ei [44-48] au ajuns la concluzia că realizările TVF 












1.1. NECESITATEA DEZVOLTĂRII UNEI NOI RAMURI A TERMODINAMICII 
– TERMODINAMICA CU VITEZĂ FINITĂ. 
 
 
 Scopul cercetărilor în domeniu este acela de a aduce îmbunătăƫiri maşinilor existente, 
în ideea creşterii efectului util şi a scăderii puterii consumate. În acest sens, de real ajutor ar fi 
o metodă analitică pe baza căreia să se facă studii ale dependenƫei coeficienƫilor de 
performanƫă de anumiƫi parametri, urmărindu-se găsirea valorilor optime pentru aceştia din 
urmă, în condiƫiile de funcƫionare reală (deci luând în calcul ireversibilităƫile maşinii), iar în 
faza de proiectare a maşinii să se poată indica aceste valori optime [34].  
Pentru a realiza acest lucru, se impune necesitatea de a corela cât mai bine rezultatele analitice 
cu cele experimentale, iar acest lucru înseamnă luarea în considerare a ireversibilităƫilor ce 
sunt inevitabil generate în interiorul maşinii în timpul funcƫionării. 
Avantajul pe care îl oferă Termodinamica cu Viteză Finită constă în optimizarea vitezei de 
desfăşurare a proceselor, implicit a turaƫiei maşinii şi a parametrilor pentru diverse funcƫii 
obiectiv. Aceste funcƫii obiectiv sunt reprezentate grafic, în funcƫie de turaƫie sau de viteza 
pistonului maşinii (la maşinile cu piston), iar prin extensie, funcƫie de temperatură agentului 
de lucru din maşină. 
 
 
1.2. ELEMENTE INTRODUCTIVE ÎN TERMODINAMICA CU VITEZĂ FINITĂ  
 
 
 Procesele din maşinile termice sunt studiate de Termodinamica Tehnică. Aceasta 
adoptă fundamentele teoretice ale Termodinamicii Clasice (termodinamica proceselor 
reversibile) şi prin urmare admite ipoteza desfaşurării cu viteză infinit de lentă a proceselor 
studiate. 
 În realitate, procesele din maşinile termice se desfăşoară întotdeauna cu o anumită 
viteză finită, determinată de valoarea finită a turaƫiei maşinii. Odată cu dezvoltarea tehnicii, 
turaƫia unor maşini termice tinde să crească. Cu creşterea turaƫiei, creşte viteza pieselor mobile 
care vin în contact cu agentul de lucru şi odată cu aceasta creşte viteza de desfăşurare a 
proceselor termice ce au loc în maşină (ex: comprimarea şi destinderea din maşinile cu piston 
se desfăşoară cu viteza de deplasare a pistonului). 
   Cu cât viteza procesului real este mai mică, cu atât ne apropiem mai mult de ipotezele 
Termodinamicii Clasice şi deci relaƫiile acesteia descriu mai exact acest proces. Pe măsură ce 
viteza procesului real este mai mare, ne îndepărtam tot mai mult de ipotezele Termodinamicii 
Clasice. În consecinƫă, este probabil ca la un moment dat (pentru viteze mari ale proceselor) 
relaƫiile de calcul furnizate de Termodinamica Clasică să devină insuficient de exacte pentru 
descrierea proceselor reale. 
 Având  în vedere faptul că procesele reale din maşinile termice decurg cu o viteză 
finită, şi că se tinde spre mărirea ei, se impune cercetarea următoarei probleme [50]: « În ce 
măsură viteza finită a procesului afectează desfăşurarea acestuia şi cum trebuiesc modificate 
relaƫiile de calcul ce descriu aceste procese pentru a se apropia mai mult de realitate ?»  
  Pentru a răspunde la această problemă, este necesar să găsim ecuaƫiile proceselor 
termodinamice fundamentale, în care, spre deosebire de Termodinamica Clasică, trebuie să 
ƫinem cont de viteza finită de desfăşurare a acestora. Procesele termodinamice fundamentale 
sunt: izocora, izobara, izoterma, adiabata, politropa. 
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 Întrucât în procesul izocor nu intervin elemente mobile, viteza de desfăşurare a 
acestuia este determinată doar de considerente de transfer de căldură sau de termodinamica 
chimică (ex : cazul arderii izocore). Ecuaƫia izocorei rezultă din ecuaƫia generală de stare în 
care se impune condiƫia de definiƫie V=constant. 
Dacă stările, iniƫială şi finală, sunt stări de echilibru, indiferent de modul în care a decurs 










iar căldura schimbată de gaz cu exteriorul, în decursul procesului, va fi dată de relaƫia: 
1212 UUQ   
ambele relaƫii fiind aceleaşi cu cele din Termodinamica Clasică. 
 În toate celelalte procese, dacă sunt fără curgere, intervine lucrul mecanic. Pentru 
efectuarea acestuia este necesară existenƫa unei piese mobile ce vine în contact direct cu gazul 
din sistem. În aceste cazuri, viteza procesului este determinată fie de viteza pistonului, dacă 
aceasta este impusă din exterior, fie de interacƫiunea gaz-piston, dacă sistemul este lăsat să 
evolueze liber. Aceasta înseamnă că, în aceste procese, interacƫiunea mecanică între piston şi 
gaz joacă un rol foarte important în determinarea desfăşurării procesului. 
Lucrul mecanic, care este tocmai măsura acestei interacƫiuni, va depinde probabil de viteza 
pistonului. O experienƫă imaginară simplă justifică imediat acest punct de vedere.  
 Se consideră un proces de destindere adiabată a unui gaz închis într-un cilindru de un 
piston mobil. Dacă pistonul se deplasează cu o viteză mai mare sau cel puƫin egală cu viteza 
celei mai rapide molecule de gaz, nici o moleculă nu va ajunge din urmă pistonul, şi deci nu 
se va ciocni de el. În aceste condiƫii, interacƫiunea gaz-piston este suprimată, iar lucrul 
mecanic efectuat de gaz asupra pistonului va fi zero. Gazul nu va ceda nimic din energia sa 
internă pistonului, prin urmare procesul va avea loc simultan, adiabat şi izoterm (pentru gazul 
perfect). 
Desigur că între acest caz limită şi cazurile reale, în care viteza pistonului nu este chiar aşa de 
mare (dar are o valoare finită apreciabilă), lucrul mecanic va avea o valoare intermediară între 
zero şi lucrul mecanic dat de relaƫiile Termodinamicii Clasice. 
Aceste consideraƫii sunt valabile pentru transformările în care intervine lucrul mecanic, deci 
pentru izotermă, izobară, adiabată şi politropă. În toate aceste transformări se vor modifica 
deci expresiile de calcul ale lucrului mecanic şi ale căldurii, faƫă de cele din Termodinamica 
Clasică. În ceea ce priveşte ecuaƫiile acestor procese, situaƫia este diferită pentru izotermă şi 
izobară, faƫă de adiabată şi politropă. 
 Izoterma şi izobara fiind definite prin constanƫa unui parametru de stare, ecuaƫiile lor 
vor rezulta, pentru orice condiƫii de desfăşurare a procesului, din ecuaƫia generală de stare. 
Prin urmare aceste ecuaƫii nu depind de viteza de desfăşurare a procesului. 
 Spre deosebire de cazul izocorei, lucrul mecanic şi căldura schimbată de gaz cu 
exteriorul, în aceste transformări, vor depinde de viteza de desfăşurare a procesului, deci de 
viteza de deplasare a pistonului. 
 În cazul adiabatei şi al politropei, ecuaƫiile acestora se deduc din expresia matematică 
a Primului Principiu al Termodinamicii. În această expresie intră lucrul mecanic care depinde 
de interacƫiunea gaz-piston. Prin urmare, se va modifica corespunzător şi expresia adiabatei şi 
politropei [50]. 
 Pentru a găsi aceste modificări se analizează în primul rând elementul care le 
determină şi anume modul în care are loc interacƫiunea între gaz şi piston, când acesta din 
urmă posedă o viteză finită. Astfel expresia lucrului mecanic elementar într-un proces cu  
viteză finită se va modifica în concordanƫă cu aceste procese, ceea ce va permite modificarea 
corespunzătoare a expresiei matematice a Primului Principiu al Termodinamicii. 
 





1.3. NOI CONCEPTE INTRODUSE DE TERMODINAMICA IREVERSIBILĂ CU 
VITEZĂ FINITĂ [77] 
 
 În Termodinamica Ireversibilă cu Viteză Finită, caracterizată de condiƫiile de 
neechilibru termodinamic al sistemului, noi concepte şi condiƫii se impun pentru descrierea 
stării sistemului şi a proceselor ireversibile. 
 

































































Fig. 1.1. Proces de destindere ireversibilă ce se desfăşoară cu viteză finită [56] 
 
Curba denumită igasp ,  descrie în noua diagramă p-V introdusă de Termodinamica cu Viteză 
Finită, presiunea instantanee a gazului în cilindru (sistem), la un moment dat, în timpul  
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deplasării pistonului cu viteza pw . Nu se cunoaşte distribuƫia exactă a acesteia, însă într-o 
primă aproximaƫie se consideră a fi liniară, aşa cum este reprezentată în Fig. 1.1, pentru o mai 
uşoară înƫelegere a noilor concepte introduse. 
 
b) Presiunea medie instantanee a gazului 
 
 Linia orizontală indică distibuƫia uniformă a presiunii gazului, obƫinută în sistem, dacă 
pistonul este oprit şi timpul finit de relaxare al sistemului este atins. Această presiune mgazp , , 
va fi utilizată ca bază în descrierea proceselor în locul presiunii de echilibru, din 
Termodinamica Reversibilă de echilibru. Diferenƫa dintre procesele cu viteză finită şi 
procesele de echilibru reversibile  0pw  constă în faptul că se utilizează două presiuni, în 
locul uneia, pentru a descrie procesele cu viteză finită. Aceasta se datorează faptului că în 
Termodinamica cu Viteza Finită, presiunea în sistem (gaz) imgazp ,,  şi presiunea pe piston pp  
sunt diferite. 
 
c) Presiunea pe piston diferă de presiunea gazului în orice punct al sistemului, 
aşa cum se poate vedea şi în Fig. 1.1. 
În timpul procesului de comprimare, presiunea pe piston pp  va fi mai mare decât presiunea 
în oricare alt punct al sistemului. Presiunea gazului în sistem este minimă în capul cilindrului 
cp . În timpul procesului de destindere, presiunea pe piston pp , va fi mai mică decât 
presiunea în oricare alt punct al sistemului, în timp ce presiunea gazului în capul cilindrului 
este maximă, aşa cum se poate observa în Fig. 1.1. 
 Deoarece este imposibilă utilizarea presiunii instantanee în orice punct al 
sistemului în orice moment al procesului, se introduce presiunea medie instantanee a 
gazului imgazp ,, . Această presiune diferă de presiunea instantanee pe piston în orice 
moment. În timpul comprimării imgazp pp ,, , iar în timpul destinderii imgazp pp ,, . 
 
d) Doi parametri vor fi utilizaƫi ca bază a analizei sistemului: 
-presiunea medie instantanee din gaz (în sistem) imgazim pp ,,,   
-presiunea medie pe piston pp . 
 În timpul unui proces de destindere imp pp , , iar pe parcursul unui proces de 
comprimare imp pp , . Asimetria dintre procesul de comprimare şi cel de destindere 
generează ireversibilităƫi interne şi externe. Pentru evidenƫierea diferenƫelor importante între 
Termodinamica Reversibilă de echilibru si Termodinamica cu Viteză Finită se analizează în 
Fig. 1.2. 
Variaţia presiunii în timpul unui proces simplu de comprimare şi de destindere reversibilă este 
arătată în Fig. 1.2a şi Fig. 1.2c. Acestea pot fi comparate cu distribuƫiile complexe ale  
presiunii din timpul procesului de comprimare şi destindere adiabate ireversibile, ca în Fig. 
1.2b şi Fig. 1.2d.  
Procesul de comprimare adiabată reversibilă 1 – 2rev este inversul procesului de destidere 
adiabată reversibilă. În consecinƫă, aria de sub cele două curbe, care reprezintă lucrul mecanic  
 




de comprimare, respectiv lucrul mecanic de destindere sunt egale, iar lucrul mecanic net este 
egal cu 0.  
 Când se ƫine seama de ireversibilitatea datorată vitezei finite, sunt necesare câte două 
curbe pentru a descrie fiecare proces, după cum urmează 1p-2p şi 1-2ir. Aceste curbe diferă 

































irpw WdVpW p  
21,irw WW 21,p  
pp
i,mp  0wp 
































irpw WdVpW p  
21,irw WW 21,p  
pp








c. Destindere reversibilă (wp  0)               d. Destindere ireversibilă (wp > 0) 
 
Fig. 1.2. Comparaƫia diagramelor P-V pentru procesele reversibile şi ireversibile [56] 
 
 Astfel punctul 2ir  din Fig. 1.2d diferă de punctul 1 din Fig. 1.2b, şi în particular, aria 
de sub curba de presiune din timpul comprimării diferă de aria de sub curba de presiune din 
timpul destinderii.  
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 Diferenƫa între lucrul mecanic al comprimării adiabate şi cel al destinderii adiabate, 
este reprezentată în Fig. 1.3 ca diferenƫa între aria de sub curba 1p,c-2p,c în timpul procesului de 




























Fig. 1.3. Comprimare adiabată cu viteză finită, 1–2ir, urmată de destindere adiabată cu viteză finită, 2ir 
– 3ir, comparate cu comprimarea şi destinderea adiabate reversibile  0wp  , 1 – 2rev [56] 
 
 
1.4. MODELE PENTRU EXPRIMAREA MATEMATICĂ A PRINCIPIULUI I 
PENTRU TRANSFORMĂRILE DE STARE CU VITEZĂ FINITĂ 
(IREVERSIBILE). 
1.4.1.  Cazul sistemelor închise (maşini cu piston) [35,36, 40,72, 88]  
  
 Pornind de la modelul de explicare cinetico-moleculară a lucrului mecanic reversibil 
folosit de Macke [89] şi Sommerfeld [90] au fost dezvoltate [36-38] câteva modele cinetico- 
 




moleculare şi fenomenologice de exprimare matematică a lucrului mecanic al interacţiunii de 
viteză finită piston-gaz, pentru sistemele închise (maşini cu piston): 
 Model cinetico-molecular elementar sugerat de Sommerfeld şi Macke care, acceptând 




















,    (1.1) 
unde a = 2; b = 5.  
 Model cinetico-molecular avansat (statistic, bazat pe distribuţia Maxwell-Boltzmann şi pe 





















,   (1.2) 
 Model fenomenologic al interacţiunii piston-gaz, bazat pe ipoteza propagării undelor de 
presiune (generate de mişcarea cu viteză finită a pistonului pw ) cu viteza sunetului, care a 










 1,   (1.3) 
unde: ka 3 ; (k = 1,66   a = 2,23; k = 1,4   a = 2,05; k = 1,3   a = 1,975).  
 
 Model bazat pe Termodinamica fenomenologică ireversibilă liniară (Onsager [92]) – 
aplicat la studiul interacţiunii cu viteză finită piston-gaz: 
 
  dVKwpdVpW pimpir  1,   (1.4) 
Cu expresia lucrului mecanic ireversibil (1.3) astfel obţinută, înlocuită în expresia 
Principiului I, se obţine expresia matematică a Principiului I pentru procesele ireversibile cu 














 1.,    (1.5) 
Expresia (1.5) reprezintă punctul de plecare al dezvoltării Termodinamicii cu Viteză Finită. 
Expresia cantitativă a lucrului mecanic ireversibil, reprezentat de termenul al doilea din 
membrul drept al ec. (1.5) este [36-38]: 










 1,     (1.6) 
În aceste expresii: pw  este viteza pistonului; pp – presiunea pe piston; imp ,  – presiunea 
medie instantanee a gazului din cilindru; c – viteza medie moleculară a gazului 
medRTc 3 , la temperatura medie instantanee Tmed, corespunzătoare lui imp ,  şi V;  K – o  
constantă pe care teoria nu o poate prevedea;  a şi b – constante prevăzute de teorie, care 
depind de exponentul adiabatic al gazului, k. 
Semnul (+) se ia pentru comprimare; semnul (–) se ia pentru destindere. 
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În procesele cu viteză finită i,mp  în sistem este diferită de presiunea măsurată pe piston (care 











pp pimp 1,      (1.7) 
 




 Întreaga dezvoltare a Termodinamicii cu Viteză Finită este bazată pe ecuaƫia (1.5), şi 
pe noile concepte prezentate anterior, şi absolut necesare pentru descrierea proceselor 
ireversibile. 
Această ecuaƫie se poate folosi pentru studiul transformărilor de stare şi a ciclurilor 
ireversibile din maşinile cu piston, ca urmare a vitezei finite a interacţiunii mecanice piston-
gaz. 
Redăm aici, pentru exemplificare, cazul adiabatelor de comprimare şi destindere cu viteză 
finită. Se obţin prin integrarea expresiei (1.5), cu condiţia  
0irQ , următoarele ecuaţii ale adiabatei ireversibile [72]: 
 
    1222211211 11   kpkp VcawTVcawT    (1.8) 
 
    kpkp VcawTVcawp 22221211 11     (1.9) 
 

























   (1.10) 
Din ecuaƫia (1.8) se poate obƫine:  




















































    (1.11) 
 









TmcSSS vrev     (1.12) 
Utilizând relaƫia (1.12) şi cunoscând că 
1k
Rcv 
  pentru gazul perfect, rezultă: 


























            (1.13) 
 
Anulând ultimii doi termeni, se obƫine pe baza Principiului II variaţia de entropie în procesele 
adiabate de viteză finită:  


















































mcS         (1.14) 
şi se pot studia toate ciclurile ireversibile care conţin adiabate cu viteză finită, ca de exemplu: 




1.5. TERMODINAMICA IREVERSIBILĂ CU VITEZĂ FINITĂ PENTRU 
SISTEMELE COMPLEXE 
 
1.5.1. Determinarea lucrului mecanic în procesele termodinamice de viteză 
finită  folosind metoda Termodinamicii Ireversibile Fenomenologice 
[41,72,91] 
 
 Se ştie deja că Termodinamica Clasică a condus, din punctul de vedere al adevărului 
ştiinţific, numai la stabilirea unui cadru limită, în care se desfăşoară fenomenele termice din 
natură. Fenomenele au trebuit căutate fie cu ajutorul experienţei, fie cu ajutorul unor teorii ale 
căror ipoteze să se apropie mai mult de realitate. 
 Preocupări legate de elaborarea unor asemenea teorii au existat chiar la creatorii 
Termodinamicii Clasice. Astfel Thomson Kelvin a dezvoltat o metodă de studiu a proceselor 
ireversibile termoelectrice. Deşi rezultatele calitative şi cantitative erau promiţătoare, 
domeniul de aplicabilitate al metodei era foarte limitat, iar principiile care stăteau la baza ei 
erau introduse formal, fără nici un suport fizic. Din cauza acestor limite, metoda lui Thomson 
nu a putut conduce la dezvoltarea unei teorii coerente şi suficient de generale a proceselor 
ireversibile. 
 Abia începând cu lucrările remarcabile ale lui Onsager din 1931, Termodinamica 
fizică şi cea chimică păşesc pe o nouă linie de dezvoltare, care se conturează treptat (prin 
contribuţiile lui I. Prigogine, P. Mazur, S.R. de Groot etc.), conducând la crearea unei noi 
ramuri a termodinamicii, şi anume Termodinamica Fenomenologică a Proceselor 
Ireversibile, care ia în considerare realitatea vitezei finite de desfăşurare a proceselor fizico-
chimice [92-96].  
 Această metodă de tratare, deşi a condus la rezultate remarcabile în fizică şi chimie, nu 
şi-a găsit încă o largă aplicare în termodinamica proceselor din maşinile termice. 
 În lucrarea [41], S. Petrescu foloseşte pentru prima dată, Metoda Termodinamicii 
Fenomenologice Ireversibile, prezentată mai sus, la rezolvarea unei probleme din 
termodinamica tehnică, şi anume găsirea expresiei lucrului mecanic în procesele de 
comprimare şi destindere cu viteză finită din maşinile termice cu piston. 
 Se consideră un gaz de masă m, în starea caracterizată de pg, V, T, aflat într-un cilindru 
adiabat, obturat cu un piston etanş şi fără frecare (Fig. 1.4). În starea iniţială, pistonul este 
acţionat din exterior de presiunea: 
    
        ppp gp                         (1.15) 
iar din interior de presiunea gazului pg. În această stare, pistonul este fixat cu un opritor. 
Ridicând opritorul, pistonul se va deplasa sub acţiunea surplusului de presiune Δp, cu viteza 
medie pw , pe parcursul dV / Ap (unde Ap este aria pistonului). 
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 În cazul unui proces ireversibil aplicarea teoriei termodinamice conduce la găsirea 
expresiei sursei de entropie pentru procesul respectiv, apoi la identificarea din această 
expresie a forţelor şi fluxurilor termodinamice conjugate care intervin în proces. În final se 
folosesc relaţiile de liniaritate între forţele termodinamice şi fluxurile termodinamice, precum 
şi relaţiile de reciprocitate ale lui Onsager. 
 
 
Fig. 1.4.  Cilindru închis de către un piston deplasat sub acţiunea unei diferenţe de presiune Δp, cu 
viteză finită pw [41]. 
 
 În acest mod se procedează şi pentru procesul considerat anterior, obƫinând astfel 
expresia sursei de entropie:  







                                      (1.16) 
care reprezintă viteza de creştere în timp a entropiei sistemului datorită ireversibilităţii interne 
care apare în sistem. 
 
 Conform Principiului al doilea al Termodinamicii pentru procesele ireversibile, se 
poate scrie: 
     ie dSdSdS                    (1.17) 
adică variaţia de entropie a sistemului este datorată, pe de o parte, schimbului de căldură cu 
exteriorul ( edS ) şi, pe de altă parte, ireversibilităţii interne care apare în sistem ( idS ). 
 În cazul procesului studiat, adiabata cu viteză finită, schimbul de căldură este 
inexistent, deci: 
                0
T
QdSe
                                               (1.18) 
Prin urmare, 
             idSdS                  (1.19) 








i               (1.20) 
 
 
în care, conform definiţiei matematice a entropiei, dS este: 





                                       (1.21) 
Folosind expresia matematică a Primului Principiu pentru procesele adiabate, rezultă [41]: 
 




               WdU             (1.22) 
Evident, lucrul mecanic efectuat din exterior asupra gazului (în ipoteza că masa pistonului 
este zero) va fi: 
                   dVpW p        (1.23) 
Cu acestea, expresia (1.21) devine: 







                             (1.24) 
Înlocuind în (1.20) obţinem expresia sursei de entropie pentru procesul considerat: 








                                             (1.25) 
 Conform Principiului al doilea în formularea locală, introdusă de Termodinamica 
Fenomenologică Ireversibilă, sursa de entropie trebuie să fie întotdeauna pozitivă. Într-adevăr 
se verifică în relaţia (1.25) că atât pentru comprimare ( 0dV , 0p ), cât şi pentru 
destindere ( 0dV , 0p ) sursa de entropie este pozitivă. 
 Înlocuind în (1.25) expresia variaţiei de volum dV funcţie de viteza pistonului pw şi 
de aria pistonului Ap: 
   dAwdV pp             (1.26) 
se obţine:      
    ppi wA
T
pS                                                     (1.27) 
 În relaţia (1.26) s-a admis următoarea convenţie de semne pentru viteza pw : semnul 
plus pentru comprimare şi semnul minus pentru destindere. 
 Din expresia sursei de entropie (1.27) se identifică factorul care reprezintă forţa 
termodinamică, o mărime care să prindă cauza desfăşurării procesului, în cazul de faţă o 






               (1.28) 
iar fluxul termodinamic, o mărime care să prindă efectul forţei termodinamice, 
         pwJ           (1.29) 
Folosind una dintre ipotezele de bază ale termodinamicii ireversibile fenomenologice, şi 
anume, relaţia de liniaritate dintre fluxurile şi forţele termodinamice, putem scrie: 
     
  KXJ           (1.30) 
adică pentru cazul considerat: 
 





                                             (1.31) 






Tpp                                                (1.32) 
sau: 
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Tpp 1                                          (1.33) 
Pentru a scoate în evidenţă diferenţa dintre cazul comprimării şi cel al destinderii, putem 
considera că pw  cuprinde numai valoarea vitezei pistonului, punând semnele 
corespunzătoare în faţa liniei fracţiei: 













Tpp 1                                          (1.34) 
în care vom lua semnul (+) pentru comprimare şi semnul (-) pentru destindere. 
 Trebuie să remarcăm că, pentru procesul infinitezimal studiat, T şi pg pot fi considerate 
constante şi, prin urmare, este de aşteptat ca mărimea K (coeficientul fenomenologic din 
relaţia liniară forţă-flux) să depindă de T şi p. De asemenea, această mărime va depinde şi de 
celelalte proprietăţi ale sistemului. Relaţia (1.34) se poate scrie deci:  
 pgp wKpp 11                      (1.35) 
în care am notat: 
   ,...,,1 pg ApTfK                            (1.36) 
Cu aceasta lucrul mecanic în procesele adiabate de viteză finită [41] devine din ec.(1.23) : 
    dVwKpW pgir 11                   (1.37) 
             Relaţia la care s-a ajuns este în concordanţă cu aspectele calitative semnalate de 
majoritatea lucrărilor de termodinamică tehnică cu privire la comprimarea şi destinderea de 
viteză finită. Astfel se ştie că, în cazul comprimării cu viteză finită, lucrul mecanic consumat 
va fi mai mare decât lucrul mecanic reversibil ( 0pw ), iar în cazul destinderii cu viteză 
finită lucrul mecanic dezvoltat va fi mai mic decât cel reversibil. 
 La fel ca în cazul tuturor relaţiilor deduse folosind metoda termodinamicii 
fenomenologice ireversibile, expresia (1.34) nu se poate folosi cantitativ direct, deoarece 
metoda utilizată nu poate conduce la explicitatea coeficientului fenomenologic K şi deci a 
funcţiei K1.  
 Pentru a deduce această funcţie K1 este necesar să se recurgă fie la experienţă, fie la o 
teorie structurală (cinetică sau statistică) prin care să ne apropiem mai mult de realităţile fizice 
care determină desfăşurarea procesului considerat. 
 Plecând de la unele raţionamente calitative ale lui Macke [89] şi Sommerfeld [90] cu 
privire la interacţiunea gaz-piston [36,41], problema de mai sus a fost tratată pe cale cinetico-
moleculară rezultând: 





















,      (1.38) 
care, pentru mp cw  , se poate scrie : 














 1,                              (1.39) 
 
 




unde: imp ,  este presiunea medie instantanee din gaz; cm - viteza medie moleculară din gaz 
( mm RTc 3 ) ;  a - coeficientul care depinde de natura gazului şi de configuraţia  
geometrică a sistemului ( .3ka  ). 
 Comparând relaţia (1.39) cu (1.37) se poate obţine expresia funcţiei K1 [36,42]: 






1                                                   (1.40) 
în care: R este constanta generală a gazului; Tm - temperatura medie momentană a gazului. 
 În concluzie, se constată că metoda Termodinamicii Fenomenologice Ireversibile este 
aplicabilă unor procese de viteză finită din maşinile termice, conducând la relaţii care descriu 
corect din punct de vedere calitativ aceste procese, însă obţinerea unor relaţii utilizabile 
cantitativ nu se poate face decât recurgând în continuare fie la experienţă, fie la o teorie 
structurală (cinetică sau statistică). Extrem de important este, totuşi, faptul că lucrul mecanic 
în procesele cu viteză finită, dat de ecuaţia (1.37), conţine viteza finită a procesului pw , ca şi 
ecuaţia (1.39) obţinută pe cale cinetico-moleculară sau statistică. 
 
   
1.5.2. Principiul I combinat cu Principiul al II lea pentru studiul proceselor 
ireversibile cu viteză finită [72]. 
 
 Întrucât ecuaƫia (1.37) a fost obƫinută utilizând Metoda Termodinamicii 
Fenomenologice Ireversibile, care face apel la formularea locală a Principiului al II lea, 
rezultă că această ecuaƫie conƫine în sine ”originea ireversibilităƫii interne” a proceselor cu 
viteză finită, tocmai prin termenul  pwK1 , din paranteză. Acelaşi lucru va fi valabil şi 
pentru termenul   mcaw  din ecuaƫia (1.39), dedusă cinetico-molecular, cu deosebirea că 
acest termen din urmă conƫine, prin coeficientul ka 3 , şi natura fluidului de lucru, care 
este “prinsă” de asemenea şi prin viteza medie moleculară mm RTc 3 , prin intermediul 
constantei R a gazului perfect care evoluează în sistem. În plus aici mai apare în mod explicit 
şi influenƫa directă a temperaturii medii din gaz mT . Se vede că odată cu scăderea acesteia, 
ireversibilitatea va creşte. La limită, când KTm 0 , se observă că ireversibilitatea “prinsă” 
de termenul mp caw devine infinită, ceea ce ar putea explica intangibilitatea temperaturii 
absolute de 0 K. 
 Dacă în expresia bine cunoscută a Principiului I se introduce ecuaƫia (1.39), pentru un 















 1,    (1.41) 
Aceasta ecuaƫie este de fapt ecuaƫia fundamentală a proceselor cu viteză finită, care combină 
Principiu I cu Principiul II, partea a doua, care include ireversibilitatea în sistem [36].  
 Un pas important în dezvoltarea Termodinamicii cu Viteză Finită îl constituie 
generalizarea, în anul 1992, a ecuaƫiei (1.38) pentru cazul sistemelor complexe, care conƫine 
trei cauze de generare a ireversibilităƫii [51], şi anume: 
 Viteza finită, prin termenul  cawp ; 
 Laminarea internă, prin termenul  imth pp , ; 
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1   (1.42) 
Ecuaƫia (1.42) a devenit astfel ecuaƫia fundamentală a proceselor cu viteză finită, care conƫine 
toate cele trei cauze esenƫiale care generează ireversibilităƫile interne din maşinile termice 
[51]. 
Ea a condus la dezvoltarea unei noi ramuri a Termodinamicii Ireversibile, numită 
Termodinamica cu Viteză Finită (TVF) pentru sistemele complexe [68], în cadrul căreia s-a 
elaborat Metoda Directă de studiu şi optimizare a maşinilor termice. Această metodă a fost 
aplicată la studiul mai multor cicluri (Otto, Carnot, Stirling, Diesel). În cazul motoarelor 
Stirling, Metoda Directă a fost validată pe baze experimentale, rezultate din studiul a 12 
motoare Stirling şi a 16 regimuri de funcƫionare. 
 
1.5.3. Metoda Directă. Considerente generale  
 
 Metoda Directă [34-44,53,68,73-76] este o metodă de analiză şi optimizare a 
proceselor şi ciclurilor care se desfăşoară cu viteză finită. Baza acestei metode o reprezintă 
Principiul I al Termodinamicii pentru procesele cu viteză finită, care este aplicat fiecărui 
proces al ciclului. Metoda a fost dezvoltată şi aplicată până în prezent în studiul mai multor 
cicluri (Otto, Carnot, Stirling, Diesel) [73-75,83]. 
 Performanƫele ciclurilor sunt evaluate luând în considerare ireversibilităƫile interne şi 
externe generate în interiorul maşinii, ca de exemplu: 
 pierderi de presiune datorate laminării gazului la trecerea prin regenerator (la motoarele 
Stirling) sau supape (la motoarele cu ardere internă, sau la compresoarele cu piston); 
 pierderi de presiune datorate vitezei finite a pistonului;  
 pierderi de presiune datorate frecărilor mecanice interne; 
 regenerarea imperfectă a căldurii în regenerator (la motoarele Stirling). 
 Metoda constă în identificarea, întelegerea şi cuantificarea cauzelor şi mecanismelor 
care generează ireversibilităƫi cu ajutorul ecuaƫiei fundamentale a Termodinamicii pentru 
procesele ireversibile, şi anume expresia matematică a Principiului I al Termodinamicii pentru 
procesele cu viteză finită. 
 Partea grafică joacă un rol important în cercetare şi optimizare, precum şi în 
prezentarea rezultatelor prin diagrame putere-viteză/temperatură şi randament/coeficient de 
performanƫă-viteză/ temperatură, pe baza relaƫiilor analitice obƫinute prin integrarea pe fiecare 
transformare a ciclului a expresiei matematice a Principiului I pentru procesele cu viteză 
finită. 
 Metoda Directă, dezvoltată în cadrul Termodinamicii cu Viteză Finită, va fi adaptată 
în capitolele II şi III, pentru optimizarea unui ciclu Carnot ireversibil [71,77] şi pentru 
elaborarea unei scheme de calcul în vederea optimizării maşinilor frigorifice cu comprimare 















CAPITOLUL II   
ANALIZA CICLULUI DIRECT CARNOT IREVERSIBIL CU 
AJUTORUL METODEI DIRECTE DEZVOLTATĂ ÎN CADRUL 
TERMODINAMICII CU VITEZĂ FINITĂ  
2.1. INTRODUCERE 
 
 Analiza şi optimizarea ciclului Carnot cu ireversibilităƫi interne şi externe, a 
reprezentat o prioritate esenƫială a cercetărilor de renume [12,15,27,31,100-102]. 
Astfel, începând cu anul 1990, atenƫia cercetătorilor s-a îndreptat către analiza ciclului Carnot 
cu ireversibilităƫi externe. [55,57,103] 
 În 1994 a fost publicată o lucrare extrem de importantă pentru dezvoltarea 
Termodinamicii cu Viteză Finită şi a Metodei Directe de analiză a ireversibilităƫilor [57], din 
punct de vedere al evaluării analitice a performanƫelor ciclurilor ireversibile. 
 Dezvoltarea acestui capitol este bazată pe lucrarea [57,71], care deschide o serie de 
publicaƫii [34,45-49,70,71,75,105,106] cu privire la analiza ciclului Carnot ireversibil cu 
viteză finită, şi care contribuie într-un mod esenƫial la dezvoltarea Termodinamicii cu Viteză 
Finită şi a Metodei Directe [72,107,108]. 
 În cele ce urmează, se analizează un ciclu Carnot direct cu ireversibilităƫi externe 
(datorate diferenƫelor de temperaturi la surse), cât şi cu ireversibilităƫi interne (datorate vitezei 
finite). Ciclul ireversibil Carnot este reprezentat într-o diagramă T-S originală, unde se 
evidenƫiază lucrul mecanic pierdut (exergia) din cauza diverselor ireversibilităƫi, generate în 
timpul funcƫionării maşinii cu viteză finită. 
Se dezvoltă o metodă de calcul analitic bazată pe Metoda Directă din Termodinamica cu 
Viteză Finită, cu ajutorul căreia se evidenƫiază efectul pe care îl are viteza pistonului în cadrul 
ireversibilităƫilor interne, asupra performanƫelor maşinii (randament şi putere, exprimate 
analitic ca funcƫie de viteză). Se prezintă un exemplu de rezultate pentru o serie de valori ale 
vitezei unui ciclu Carnot, caracterizat de o temperatură ridicată la sursa caldă (2000 K). 
 Se determină expresia analitică a temperaturii optime necesare obƫinerii unui 
randament maxim al ciclului Carnot, în funcƫie de viteza pistonului. Exemplul este dezvoltat 
şi în scopul determinării unei temperaturi optime, necesare obƫinerii unei puteri maxime a 
ciclului Carnot, într-un anumit interval de valori ale vitezei pistonului. 
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        În cele mai multe cărƫi şi articole publicate înainte de apariƫia lucrării [57] în 1994, 
comparaƫia între un ciclu Carnot complet reversibil şi un ciclu Carnot doar cu ireversibilităƫi 












Fig. 2.1. Ciclul Carnot cu ireversibilităƫi externe (endoreversibil) 
 
 În această figură, ciclul Carnot complet reversibil, (fără ireversibilităƫi interne sau 
externe) este 1’-2’-3’-4’-1’, unde temperatura sursei calde este HT  şi temperatura sursei reci 
este CT . 
             Tot în această diagramă, era reprezentat şi un ciclul Carnot 1-2-3-4-1, care ar 
funcƫiona între aceleaşi niveluri de temperatură, dar care ar ƫine cont de ireversibilităƫile 
externe generate de diferenƫele de temperatură, necesare la surse, pentru a asigura trensferul 
de căldură.  
 Cele două arii haşurate „ar reprezenta” lucrul mecanic pierdut datorită 
ireversibilităƫilor externe, necesare pentru efectuarea transferului de căldură între surse şi 
gazul din ciclu, ilustrând astfel grafic „cât ne costă” ca pierdere de lucru mecanic funcƫionarea 
ireversibilă raportată la cea complet reversibilă. 
 Analizând această figură, cei trei profesori (S. Petrescu, C. Harman, A. Bejan) autori 
ai lucrării [57] au constatat că această comparaƫie „nu are sens” (pentru ingineri) dacă 
observăm că în cele două cicluri „nu intră” aceeaşi cantitate de căldură. În consecinƫă, ei  au 
propus pentru prima oară în lucrarea [57], o nouă diagramă T-S complet originală (Fig. 2.2) în 
care se compară două cicluri în care intră aceeaşi cantitate de căldură, considerând că numai o 
astfel de comparaƫie are sens (pentru ingineri). 
 În prezentul capitol vom adopta aceeaşi poziƫie, considerând că în activitatea de 
proiectare optimizată, inginerul şi cercetătorul compară de obicei o maşina ireversibilă (reală) 
cu o maşină total reversibilă, în ambele intrând aceeaşi cantitate de căldura pe ciclu. 
            Autorii lucrării [57] „nu au pretins” la acea vreme (în 1994) că prin aceasta s-a realizat 
„prima unificare” între Termodinamica în Timp Finit  (marcată de cercetarea Chambadal-
Novikov-Curzon-Ahlborn [12,27,100,101]) şi Termodinamica cu Viteză Finită (dezvoltată de 
S. Petrescu, et.al), care tocmai „se năştea” [34,36,37,45-51,57,68,70-72,75,104-114] şi urma 
să se dezvolte până la validare [62,68]. În cartea recentă [107], în care este descrisă această 
dezvoltare a Termodinamicii cu Viteză Finită şi a Metodei Directe, S. Petrescu notează că 
lucrarea [57] realizează unificarea între cele două ramuri ale Termodinamicii Ireveribile, 
respectiv Termodinamica în Timp Finit cu Termodinamica cu Viteză Finită.  
 În lucrarea foarte recentă [108], care se bazează pe lucrarea [57] dar cu o amplă 
dezvoltare şi reinterpretare în noul cadru istoric al dezvoltării TTF şi TVF la nivelul anilor  
 
 




2012, se afirmă acelaşi lucru (după 20 de ani de dezvoltare a TVF), anume că lucrarea [57] a 
avut o influenƫă determinantă asupra dezvoltării Termodinamicii cu Viteză Finită şi a Metodei  
Directe, precum şi asupra tendinƫelor de unificare între TTF şi TVF.  Toate lucrările 
după 1994 ale colectivului S. Petrescu et al., s-au axat pe încercarea de a exprima, cu ajutorul 
Metodei Directe din TVF, performanƫele ciclurilor  ireversibile (randament, COP, putere) în 
funcƫie de viteza procesului şi de alƫi parametri constructivi şi funcƫionali. În aceasta constă 
importanƫa lucrării [57] reluată şi dezvoltată în [108], pentru explicarea originii şi dezvoltării 
Metodei Directe din TVF.   
 
 
2.2.  DIAGRAMA T-S ORIGINALĂ [57, 108] 
 
 
 Lucrul mecanic pierdut într-un proces poate fi, dealtfel, definit ca exergie pierdută. 
Fig. 2.2 arată un ciclu Carnot fără ireversibilităƫi interne, dar cu ireversibilităƫi externe, care 











































Fig. 2.2.  Ciclul Carnot cu ireversibilităƫi externe şi fără ireversibilităƫi interne[57,108].  
 
 Căldura este transferată la o diferenƫă finită de temperatură HT , gazului de lucru 
aflat la temperatura gHT , . Acest transfer ireversibil de căldură provoacă o creştere a entropiei 
fluidului din ciclu, '2"2 SS  . 
 Aria descrisă de c-1-2-b-c este proporƫională cu căldura totală transferată, atât timp cât 
nu există pierderi de energie. Această arie trebuie să fie egală cu aria descrisă de c-1’-2’’-a-c.  
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Dacă aria c-1’-2’-b-c este conƫinută de ambele arii descrise anterior, rezultă că ariile 1’-1-2-
2’-1’ şi b-2’-2”-a-b trebuie să fie egale. 
 Astfel "2'112 STST hH  , iar lucrul mecanic pierdut în procesul de transfer de 
căldură 'HH QQ   este convertit în căldură 
"
"2'2 HQQ  . Acesta este lucrul mecanic generat de 
ireversibilităƫile externe cauzate de transferul de căldură la diferenƫă finită de temperatură. 
 O diagramă T-S prezentată ca în Fig. 2.2 arată pierderile într-o proporƫie directă (la 
scară), permiƫând o analiză mult mai atentă a importanƫei acestora. 
Această diagrama T-S, prezentată în Fig. 2.2, este dimensionată astfel încât să furnizeze un 
exemplu numeric. În acest exemplu o cantitate de căldură de 20000 J este transferată de la  
sursa aflată la temperatura de 2000K. Motorul primeşte această caldură însă la 900K, iar la 
300K cedează căldură sursei reci. 
 Entropia la sursa caldă scade, aşa cum se poate vedea în figură devenind 10 J/K, iar 
entropia în timpul procesului de încălzire creşte în ciclul Carnot la 20000J/400K sau 22.2 J/K.  
 Ireversibilitatea externă este de 12.2 J/K. Această ireversibilitate externă va produce: 
anergieJKJKST  36662.12300"2'20   
 Un ciclul direct Carnot poate funcƫiona cu ireversibilităƫi externe produse atât pe 
parcursul procesului de încălzire, cât şi pe cel de răcire, şi în plus poate genera ireversibilităƫi 


































































Fig. 2.3. Ciclul Carnot cu ireversibilităƫi interne şi externe [57,108]. 
 




 Diagrama T-S pentru un ciclu funcƫionând cu toate aceste tipuri de ireversibilităƫi este 
reprezentată în Fig. 2.3. Ciclul prezentat în această diagrama are acelaşi ordin de mărime al 
căldurii transferate, ca în Fig. 2.2. 
  
 Totodată, ciclul prezintă temperatura fluidului în contact cu sursa rece, KTl 320 , iar 
aria ce reprezintă căldura pierdută prin transferul termic la diferenƫă de 20K, 
LTir , 
reprezentat în Fig. 2.3. 
 Această arie 3-4-3”-e-3 este mult mai mică în comparaƫie cu aria care reprezintă 
transferul termic în sistem, deoarece diferenƫa de temperatură la care se realizează transferul 
de căldură este relativ mică. Această diferenƫă de temperatură are corespondent în aplicaƫiile 
practice, deoarece spre exemplu un ciclu cu vapori primeşte căldura de la gazele de ardere, şi 
cedează căldura în condensator. Efectul ireversibilităƫilor interne generate în timpul 
destinderii adiabate, este prezentat în Fig. 2.3. (punctul "ir3 ). 
 Ireversibilităƫile generate în procesul adiabat produc o creştere de entropie şi o anergie  
exp..irad , care poate fi evidenƫiată de aria descrisă de punctele: 3’’’-2’’’-2’’-3’’-3’’’ în Fig. 
2.3. 
Aceasta ilustrează clar lucrul mecanic pierdut din cauza ireversibilităƫilor generate de 
destinderea adiabată. 
 Diagrama T-S este dimensionată astfel încât să ilustreze pierderile generate de 
transferul de căldură ireversibil de la temperatura rece CT  a ciclului la temperatura 0T  a 
sursei reci. 
  anergieJSTTPierderea acL  4505.222001   
În aceeaşi manieră, pierderea din procesul de destindere adiabată, pentru o eficienƫă a 
procesului de 90%, este: 
  anergieJSTTPierderea adL  13505.430002   
Comprimarea ireversibilă adiabată nu este reprezentată în Fig. 2.3, însă analiza este similară 
cu cea pentru destinderea adiabată ireversibilă. De exemplu, pentru o eficienƫa a procesului de 
comprimare de 90%, va rezulta o creştere a entropiei de 4.5 J/K şi o anergie de 1350 J. 
 
 Temperatura apei este considerată în exemplul grafic, ca fiind puƫin mai mică decât 
temperatura gazului de lucru din ciclu, având un ordin de mărime similar cu cel din centralele 
termoelectrice cu turbine cu abur.  
Alegerea nu a fost întâmplătoare, dorindu-se să se arate că această diferenƫă de temperatură e 
mult mai mică la sursa rece, faƫă de cea de la sursa caldă, motiv pentru care într-o primă 
aproximaƫie chiar poate fi neglijată. Motivul pentru care acest CT  e mult mai mic decât 
HT , rezidă în faptul că la sursa rece se introduce căldura într-un gaz, provenită de obicei tot 
dintr-un gaz (ex: gaze arse), caz în care coeficienƫii de transfer de căldură sunt foarte scăzuƫi, 
în comparaƫie cu situaƫia de la sursa rece, unde căldura trece de la gaz la apă, caz în care 
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2.3. ANALIZA ŞI OPTIMIZAREA CICLULUI DIRECT CARNOT CU 
IREVERSIBILITĂȚI INTERNE ŞI EXTERNE [57]. 
 
 
 Un ciclu Carnot direct închis este descris în coordonate T-S în Fig. 2.4. Motorul 
generează ireversibilităƫi externe datorate transferului de căldură de la sursa caldă cu 
temperatura fixă HT , ciclului de înaltă temperatură XT , în timpul procesului izoterm de 
încălzire 2-3. 
 Se produc ireversibilităƫi interne datorate vitezei finite a pistonului doar pe parcursul 
proceselor de comprimare şi destindere adiabată. 
Temperatura sursei reci şi temperatura gazului din ciclu în contact cu sursa rece, sunt 
considerate aceleaşi. Această temperatură 0T , este fixată, însă temperatura gazului din ciclu în 
contact cu sursa caldă XT  este un parametru variabil. 
Procesele ireversibile de comprimare şi destindere adiabată sunt descrise prin utilizarea 





































     (2.1) 
unde:  
c
awp -contribuƫia  vitezei finite ( ka 3 ; RTc 3 ) şi imp , - presiunea medie 
instantanee. 
 Ecuaƫiile proceselor adiabate ireversibile pentru gaze ideale sunt obƫinute făcând 




































T    (2.2) 
Din această ecuaƫie 2T  poate fi exprimat astfel : 





































































T    (2.3) 
Această ecuaƫie a rezultat prin integrarea Principiului I  pentru procesele cu viteză finită. Ea a 
fost ulterior copletată şi cu temenii de ireversibilitate generată de frecare, reprezintând un 
rezultat remarcabil al Termodinamicii cu Viteză Finită. 


































































cprir    (2.4) 





















cprir     (2.5) 
În cazul în care 21


















cprir      (2.6) 
în care: 11 3RTc   şi 22 3RTc  . 
 Făcând o primă aproximaƫie, 1. cprir ,  pentru 2T  din procesul ireversibil de 




















































Vc     (2.7) 






































     (2.8) 
Pentru o mai bună estimare, se poate calcula 2T  din ecuaƫia procesului de comprimare 
adiabată: 











































    (2.10) 
Introducând de această dată valoarea lui '2c  din ec. (2.10) în ec. (2.6) se obƫine o estimare mai 














































   (2.11) 
unde cprir.  este dat de ec (2.8). 
 În cele ce urmează, vom folosi rezultatele calculului variaƫiei de entropie în studiul 
unui proces de comprimare adiabată ireversibilă cu viteză finită. 











mcSSS lnln    (2.12) 






















     (2.13) 
































Ultimii doi termeni se anulează reciproc, şi se obƫine în final : 
irvir mcS ln     (2.14) 
În această expresie, se poate folosi fie ec. (2.11), fie ec. (2.8), în funcƫie de gradul de 
aproximare dorit. 






































mcS    (2.15) 
Într-o manieră similară, dacă procesul analizat anterior, este un proces ireversibil de 
destindere adiabată, se poate calcula exp.ir  astfel: 










































    (2.16) 






































mcS                       (2.17) 
Ecuaƫiile (2.15) şi (2.17) se pot combina într-o manieră generală, după cum urmează: 








































mcS p        (2.18) 
în care semnul de deasupra indică comprimarea, iar semnul inferior indică destinderea. 







































mcS p  (2.19) 










































mcS p   (2.20) 





pmRSSS      (2.21) 






















   (2.22) 
După înlocuirea expresiei variaƫiei de entropie din ec. (2.19)-(2.21), şi cunoscând că 









































































































act  (2.23) 
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Atunci când viteza pistonului este mult mai mică decât viteza sunetului în gaz sau când 







































































act  (2.24) 
 




Tcc X . 
Înlocuind această expresie a lui 3c  în ecuaƫia (2.24) şi considerând că atunci când viteza 
















































act    (2.25) 
Puterea mecanică produsă, acceptând că transferul de căldură este generat de diferenƫa finită 
de temperatură XH TTT  , este: 
         actXHactHact TTKAQW       (2.26) 
unde K  este coeficientul global de schimb de căldură, iar A  este aria de schimb de căldură. 
 
Se definesc următorii termeni: 







     (2.27) 













T01     (2.28) 















































1     (2.29) 















             (2.30)  















     (2.31) 



























TP 011     (2.32) 

















2.4. REZULTATE ALE OPTIMIZĂRII CICLULUI DIRECT CARNOT 
IREVERSIBIL CU AJUTORUL METODEI DIRECTE 
 
 
 Puterea adimensională va fi optimizată utilizând rezultatele analitice prezentate 
anterior, aplicate în studiul unui ciclu direct Carnot funcƫionând asemenea ciclului prezentat în 
Fig. 2.4. 
 Coeficientul de ireversibilitate II , pentru un fluid de lucru impus, depinde doar de 
temperatura gazului din ciclu aflat în contact cu sursa caldă XT , şi de viteza pistonului, pw . 
Valoarea sa a fost determinată utilizând aerul ca fluid de lucru, iar rezultatele au fost 
reprezentate în Fig. 2.5 pentru un interval de valori ale lui XT  de la 300K la 2000K, şi pentru 
o viteză a pistonului de la 0 m/s la 50 m/s. 
 Această figură arată că coeficientul de ireversibilitate scade cu creşterea vitezei, aşa 
cum era dealtfel de aşteptat, şi că acest coeficient scade mai rapid cu viteza pistonului pw , la 
temperaturi mai scăzute ale fluidului de lucru din ciclu, în contact cu sursa caldă. 
 Puterea adimnesională determinată cu ec. (2.32) este reprezentată în Fig. 2.6, în 
funcƫie de viteza pistonului pw , şi de temperatura gazului din ciclu, în contact cu sursa caldă. 










Fig. 2.5. Influenƫa vitezei pistonului pw , şi a temperaturii XT  asupra coeficientului de ireversibilitate 
[57,108]. 
 
 Se observă că pentru orice valoare fixată a vitezei pistonului pw , puterea 
adimensională prezintă o valoare maximă şi că generarea ireversibilităƫilor determină 
deplasarea acestui maxim spre temperaturi XT  mai mari, atunci când viteza pistonului sau 




Fig. 2.6. Puterea adimensională în funcƫie de temperatura ridicată a gazului din ciclu, şi de viteza 
pistonului,  pw  [57,108]. 
 








Fig. 2.7. Influenƫa vitezei pistonului pw , asupra temperaturii optime optXT , [57,108]. 
 
Parametrul   este reprezentat în funcƫie de  XT  şi de viteza pistonului pw , în Fig. 2.8. 
Valoarea parametrului   se schimbă puƫin în zona temperaturilor optime (de la 800K la 
1000K).  
 Totodată, într-o primă aproximaƫie, în ec. (2.33)   este presupus constant, în scopul 





Fig. 2.8. Influenƫa temperaturii XT  şi a vitezei pistonului, pw  asupra parametrului   [57,108]. 
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 Ibrahim [31] a arătat că pentru un factor de ireversibilitate   constant, valoarea 
temperaturii XT  pentru care se maximizează puterea descrisă de ec. (2.32) este: 

 0,
TTTT HoptXX     (2.34) 
 Se obƫine o expresie simplă, în care   nu este cunoscut. Pentru obƫinerea unei valori 
aproximative a lui optXT , , se apelează la metode iterative. 
Valoarea lui optXT ,  este aproximată făcând o primă ipoteză, în cazul în care 0pw . 
Când 0pw , 1  rezultă din ecuaƫia (2.33) că ciclul are doar ireversibilităƫi externe. 
Astfel se reduce ec. (2.34) la: 
0, TTT HoptX      (2.35) 
























TC     (2.36) 



























TCTTT p     (2.37) 
Această nouă valoare optimă a temperaturii, este prima aproximare a temperaturii necesare 
pentru a maximiza puterea adimensională atunci când viteza pistonului este diferită de 0, şi 
când ambele ireversibilităƫi, interne şi externe, sunt luate în calcul. Valori ale lui optXT ,  au 
fost obƫinute grafic şi ilustrate în Fig. 2.9. 
O aproximare mai riguroasă poate fi făcută prin utilizarea valorii lui optXT ,  obƫinută din ec. 
(2.37) în locul lui XT  în ec. (2.33). 
 
 
Fig. 2.9. Determinarea grafică a temperaturii optime optXT , [57,108]. 




































C    (2.38) 



























C    (2.39) 











     (2.40) 
Înlocuind ec. (2.39) în ec. (2.40) se obƫine o aproximare mai riguroasă a valorii pwoptT
'
, . 
Puterea maximizată a ciclului direct Carnot cu ireversibilităƫi interne, poate fi acum calculată 
folosind expresia )0(, pwoptXT . 
Aceasta este evaluată cu expresia (2.37) sau (2.40), şi înlocuită în ec. (2.32) în locul lui XT . 











































P   (2.41) 
În mod similar, randamentul ciclului Carnot, poate fi calculat înlocuind )0(, woptXT  din ec. 




















































    (2.42) 




































   (2.43) 
Randamentul unui ciclu Carnot fără ireversibilităƫi interne, însă cu ireversibilităƫi externe 




T01      (2.44) 
 Trebuie menƫionat însă că, din punct de vedere istoric formula (2.44) a fost descoperită 
anterior lui Curzon-Ahlborn, de alƫi doi cercetători, anume de către Chambadal [101], care 
obƫine acelaşi rezultat analizând o instalaƫie energetică alimentată cu abur, şi de către Novikov 
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[100], din studiul unei instalaƫii nucleare cu turbine cu gaz, în 1957. Această problemă a fost 
reluată, dezvoltată şi publicată în 1975 de Curzon şi Ahlborn [27].  
Descoperind acest fapt istoric Prof. Michel Feidt a propus ca această fomulă să fie atribuită 
tuturor celor 4 cercetători: Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn, de unde simbolul CNCA. 
Importanƫa acestei expresii, (2.44) a randamentului CNCA este datorată faptului că ea 
stabileşte o limită pentru randamentul unui motor Carnot funcƫionând  la putere maximă 
[102].  
Această expresie se foloseşte atunci când nu există ireversibilităƫi interne datorate vitezei 
pistonului ( 0pw ) şi când 1
' w . 
 Atunci când există însă ireversibilităƫi interne, când 0pw , ec. (2.45) poate fi 






 01      (2.46) 
 
unde 1w  (depinde de viteza pistonului). 
































 Scopul studiului întreprins a fost analiza şi optimizarea unui ciclu direct Carnot cu 
ireversibilităƫi interne şi externe. Ireversibilităƫile interne analizate au fost generate de viteza 
finită de desfăşurare a proceselor. 
 S-a modificat expresia Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn (CNCA), aplicată unui 
ciclu închis Carnot cu ireversibilităƫi externe, cu scopul îmbunătăƫirii acesteia prin 
introducerea ireversibilităƫilor interne. 
 Capitolul prezentat are la bază o lucrare fundamentală [57], publicată în 1994 de către 
S. Petrescu, C. Harman si A. Bejan, ce stă la baza dezvoltării TVF şi a Metodei Directe 
referitoare la optimizarea ciclului Carnot cu ireversibilităƫi interne şi externe. Această lucrare 
a fost reluată recent şi reanalizată în contextul actual, date fiind progresele realizate pe linia 
unificării celor două ramuri ale Termodinamicii Ireversibile, respectiv TVF şi TTF, prin 
lucrările dezvoltate în cadrul tezei de doctorat a şl.as.dr.ing Camelia Petre [34]. În lucrarea 
menƫionată s-a arătat că fluxul de entropie generată într-o maşină frigorifică cu comprimare 
mecanică de vapori, depinde totodată de temperaturi şi de turaƫie (şi deci de viteza 
procesului). Publicaƫiile asociate ale Prof. M. Feidt, et.al.[32-34], introduc sursa de entropie 
ca parametru foarte important care să ƫină cont de pierderile prin ireversibilităƫi interne, în 
cadrul tratărilor folosind Metodele din TFT. Folosirea sursei de entropie, în locul factorului 
de irevesibilitate I al lui Ibrahim [31] (care nu avea nici o semnificatie fizică) a constituit un 
progres extrem de important pe linia unificării TTF cu TVF, care continuă şi în prezent.  
 Aşa cum a arătat analiza prezentată anterior, din punct de vedere istoric, primul pas al 
procesului de unificare a TVF cu TTF a pornit cu lucrarea [57] , în care « nice radical » apare  
în expresia randamentului ciclului cvasi-Carnot, în forma dată de ec. (2.44), ce conƫine 
temperatura optimă în gaz, ec. (2.34). 




 Aşadar, cum se ştie, aceste formule iau în seamă doar ireversibilităƫile externe. 
Pornind de la ecuaƫia fundamentală a TVF- expresia Primului Principiu al Termodinamicii  
 
pentru procesele ce se desfaşoară cu viteză finită, « corecƫiile » analitice introduse în aceste 
formule, ƫin cont de ireversibilităƫile interne generate de viteza finită a pistonului, la care se 
adaugă ireversibilităƫi externe prezentate anterior, obƫinându-se astfel ecuaƫii pentru: 
 Randamentul ciclului Carnot cu ireversibilităƫi externe şi interne generate de viteza 
finită a pistonului, ec. (2.25), 
 Temperatura optimă, la care ireversibilitatea internă generată de viteza finită pw , este 
luată în calcul, şi la care se adaugă şi ireversibilităƫi externe, ec (2.37). 
 Prin efectuarea unui amplu studiu parametric, s-a arătat că factorii de corecƫie, cresc 
odată cu creşterea vitezei pistonului, şi devin semnificativi la viteze mari, dar realizabile, ale 
pistonului. De asemenea, s-a evidenƫiat faptul că temperatura optimă corespunzătoare puterii 

















APLICAREA METODEI DIRECTE, DEZVOLTATĂ ÎN CADRUL TVF, 




 Optimizarea ciclului Carnot şi calculul generării de entropie au fost abordate şi în 
lucrări precedente [34,53,55,68,70,71,75,104-106,112,113,115] dezvoltate de autori pentru 
ciclurile maşinilor Carnot şi Stirling. În lucrările [34,53,55,68,70,71,104-106,112,113,115] s-
au dezvoltat scheme de calcul bazate pe Metoda Directa de analiză a ireversibilităƫilor produse 
într-un ciclu Carnot ireversibil, ce funcƫionează cu gaz perfect ca fluid de lucru, şi care circulă 
prin patru componente separate ale instalaƫiei (o componentă în care are loc destinderea 
izotermă la TH, o componentă în care are loc destinderea adiabată, o componentă în care se 
desfăşoară comprimarea izotermă la TL şi una cu comprimare adiabată). Toate aceste 
componente sunt legate între ele prin ƫevi şi supape, păstrând raportul de destindere constant  
pe parcursul procesului izoterm, ce se desfaşoară la temperatură ridicată, TH. 
 Rezultatele analitice au fost obƫinute variind diverşi parametri funcƫionali şi 
constructivi ai maşinii. Aceştia au vizat viteza optimă a pistonului corepunzătoare puterii 
maxime, şi viteza optimă corespunzătoare randamentului maxim.  
 Recent s-a dezvoltat un model similar pentru un ciclu inversat Carnot [113,115]. 
Obiectivul acelui studiu a fost găsirea unei expresii analitice pentru calculul generării interne 
de entropie pe ciclu şi al fluxului generării de entropie [113] şi compararea acestora cu 
expresiile propuse în literatură [116]. Schema de calcul obƫinută a fost validată [115] prin 
comparaƫia cu datele experimentale preluate de la o maşină frigorifică reală [117]. 
 În cele ce urmează se analizează influenƫa ireversibilităƫilor într-un ciclu ireversibil 
inversat cvasi-Carnot, pornind de la lucrările anterioare [75,97,115] în care s-a studiat un ciclu 
reversibil inversat Carnot cu viteză finită, ce funcƫionează cu gaz perfect ca fluid de lucru. 
 Se defineşte ciclul cvasi-Carnot ca un ciclu reversibil/ireversibil, direct/ inversat, care 
diferă « puƫin » de un ciclu Carnot. Astfel, ciclul Rankine şi ciclul instalaƫiilor frigorifice (sau 
ciclul pompelor de căldură) sunt cicluri cvasi-Carnot, deoarece acestea diferă de un ciclu 
Carnot (2 procese adiabatice şi 2 izoterme) doar pe o porţiune mică, care este izobară (la 
presiune înaltă) şi nu izotermă. Nu este de neglijat însă faptul că o etapă importantă a acestui 
proces izobar se desfăşoară la temperatură constantă (în domeniul vaporilor saturaţi umezi),  
 




iar toate celelalte 3 transformări se identifică cu transformările ciclului Carnot, respectiv una 
în întregime izotermă (la presiune scăzută) şi două procese adiabate [97].  
 Preocupată de propunerea unor metode de optimizare a coeficienƫilor de performanƫă 
ai maşinilor frigorifice şi a pompelor de căldură reale, a fost şi L. GROSU [118,119], 
acordând o atenƫie specială analizei pierderilor de presiune în sistemul de distribuƫie (supape 
de aspiraƫie şi refulare) al compresorului cu piston cu ajutorul Termodinamicii în Timp Finit. 
În aceste lucrări [118,119] se determină valoarea optimă a acestor pierderi de presiune ce 
corespunde puterii minime consumate de compresorul maşinii frigorifice, ştiind că generarea 
de entropie internă în compresor este datorată în mare parte pierderilor de presiune din 
supape. 
 Schemele de calcul prezentate în acest capitol sunt bazate pe algoritmul Metodei 
Directe dezvoltată în cadrul Termodinamicii cu Viteză Finită (TVF) [107].  
 A aplica Metoda Directă în studiul unui ciclu ireversibil presupune adaptarea expresiei 
matematice a Principiului I al Termodinamicii pentru procesele ce se desfăşoară cu viteză 
finită şi integrarea ei pe întreg ciclul. Aceasta conduce la ecuaƫii pentru procesele ireversibile 
ale ciclului, care ƫin cont de viteza finită şi de alƫi  parametri caracteristici (raportul 
presiunilor, raportul temperaturilor, etc.) Pornind de la aceste ecuaƫii se obƫin expresii 
analitice ale performanƫelor maşinii (COP şi putere) [97] şi generării de entropie internă [98].  
 Expresia Primului Principiu pentru procesele cu viteză finită include trei dintre 
principalele surse de ireversibilităƫi interne, şi anume:  
(1) contribuƫia vitezei finite la interacţiunea piston-gaz/vapori,  
(2) frecarea datorată vitezei finite a pistonului în cilindru,  
(3) procesele de laminare în supape.  
Această expresie este folosită aici pentru a deduce ecuaƫiile fiecărui proces ireversibil ce 
compune ciclul inversat cvasi-Carnot ireversibil cu viteză finită.  
  
 
3.2.  ECUAȚII FUNDAMENTALE ALE TVF 
 
 
 Evaluarea generării de entropie şi calculul performanƫelor (COP şi putere) unui ciclu 
inversat cvasi-Carnot ireversibil, se realizează pornind de la expresia matematică a 



























1     (3.1) 
în care: 
dU - variaƫia elementară a energiei interne a sistemului, 
irQ - cantitatea  elementară a căldurii schimbate de sistem cu mediul înconjurător, 
pw  - viteza finită a pistonului, 
60
2 nC
w pp  , unde pC  este cursa pistonului, iar n este turaƫia 
exprimată în [rot/min], 
dV - variaƫia elementară a volumului de lucru, 
a - coeficient ce depinde de natura agentului de lucru, ka 3 , 
k - exponent adiabatic, 
imp ,  - este un nou concept introdus în TVF, prin comparaƫia cu Termodinamica Reversibilă, 
numit presiune medie instantanee în sistem [36, 77], 
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c - viteza medie moleculară determinată la temperatura medie instantanee a fluidului de lucru, 
conform formulei lui Clausius, TRc 3 , 
f - procentul din cantitatea de căldură care este generată prin frecare şi care contribuie la 
variaƫia energiei interne; aceasta depinde de configuraƫia internă a sistemului (0<f<1). Când 
0f , se consideră că toată căldura provenită prin frecare e cedată mediului exterior, iar 
atunci când se consideră 1f  se presupune că toată căldura provenită din frecare rămâne în 
sistem. 



























1      (3.2) 
În ecuaƫiile (3.1) şi (3.2), fiecare termen din paranteză ia în calcul câte un tip de 
ireversibilitate [51,52,56,77]:  
 contribuƫia vitezei finite a pistonului - 
c
awp  
















În aceste ecuaƫii semnul (+) este utilizat pentru comprimare, iar semnul (-) este utilizat pentru 
destindere. 
 Frecarea între părƫile mecanice şi pierderile prin laminare sunt exprimate într-o 
manieră similară cazului motoarelor cu ardere internă propus de Heywood [120], şi adaptate 
astfel încât să poată fi incluse în expresia Primului Principiu pentru procesele cu viteză finită 
ce au loc în maşinile cu piston de S. Petrescu si M. Costea în [34,36,51,56,71,120].  
Pierderile de presiune datorate frecării, respectiv laminării sunt date de: 
pf wBAp 
'    2pth wCp     (3.3)-( 3.4) 
 
unde:    A=0.94, B=0.045 şi C=0.0045. [120] 
  
 Astfel, maşinile Stirling, compresoarele cu piston, detentoarele cu piston şi motoarele 
cu ardere internă pot fi analizate cu Metoda Directă, obƫinându-se pentru prima dată, « o 
tratare unitară » a acestor tipuri de maşini. 
 
Observaƫie! Atunci când 0A  nu se ia în calcul frecarea la limita 0pw , dar se ƫine cont 
de variaƫia frecării în funcƫie de viteza pistonului pw , iar în cazul în care 94.0A , se ƫine 














3.3. EVALUAREA PERFORMANȚELOR UNUI CICLU INVERSAT CVASI-




 Acest paragraf prezintă analiza generării ireversibilităƫilor într-un ciclu inversat cvasi-
Carnot ireversibil. În faza de comprimare ireversibilă, fluidul de lucru utilizat este considerat 
a se comporta precum un gaz perfect, deoarece această fază are loc în zona supraîncălzită, 
unde cu cât gradul de supraîncălzire al vaporilor este mai ridicat, cu atât comportamentul 
acestora se apropie de cel al gazului perfect. Punctul de plecare al acestei analize îl constituie 
lucrările publicate recent [75,115]. Această analiză este bazată pe algoritmul de calcul al 
Metodei Directe [27,28,97,116,117] dezvoltată în cadrul TVF.  
 Studiul propune o tratare complet analitică a ciclului cvasi-Carnot, care funcƫionează 
conform ciclului descris de maşina frigorifică, şi în care raportul presiunilor extreme (la 
intrarea şi la ieşirea din compresor) înlocuieşte raportul volumetric utilizat în lucrările 
precedente. 
 Ne propunem sa comparăm ciclul ireversibil 1-2r-3-4r-1 (Fig. 3.1) cu ciclul ireversibil 
1-2ir-3-4ir-1, evidenƫiind  astfel efectul ireversibilităƫilor asupra COP-ului şi puterii.  
 
 
3.3.1. Algoritmul Metodei Directe aplicat în studiul ciclului inversat cvasi-
Carnot (în care faza de comprimare ireversibilă este tratată cu gaz 
perfect) 
 
 Ecuaƫiile (3.1) şi (3.2) pot fi integrate (analitic) pentru fiecare proces ireversibil al 
ciclului ce se desfăşoară cu viteză finită, cu scopul de a obƫine ecuaƫiile procesului şi 










Fig. 3.1 Ciclul ireversibil cvasi-Carnot inversat în coordonate T-s. [97] 
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 Pentru ciclul descris în Fig. 3.1, ec. (3.1) se integrează doar pentru procesul adiabat 
ireversibil 1-2ir din compresor. Astfel se obƫine ecuaƫia procesului adiabat ireversibil de 
comprimare. Această ecuaƫie va conƫine originea ireversibilităƫilor interne, respectiv: 
 viteza finită a pistonului, 
 frecarea între piston şi cilindru. 
Pornind de la această ecuaƫie, devine posibil calculul temperaturii în starea 2ir. 
 Făcând ipoteza că fluidul de lucru este un gaz perfect, şi impunând condiƫia procesului 



























1            (3.5) 
Ec. (3.5) poate fi integrată prin asumarea ipotezelor impuse. Cea mai simplă metodă de 
integrare  este descrisă în cele ce urmează.  
 Se notează factorii care conƫin cauzele ireversibilităƫilor cu 
 pmedmed wpTfctB ,, 21,21,  . Acest termen se calculează cu temperatura medie 

















     (3.6) 






             (3.7) 
Cu scopul de a estima T2 din ec. (3.7)  se acceptă ca primă aproximaƫie : rTT 22  . 
Atunci ecuaƫia procesului adiabat reversibil 1-2r, devine:  




























      (3.8) 
unde: 12 ppp  , iar k  este exponentul adiabatic, 3.1k  (pentru gazul perfect). 
 Pentru evaluarea presiunii medii pmed,1-2, se foloseşte media aritmetică a presiunilor din 





















21,   (3.9) 
































        (3.10) 
 
 În această expresie se ƫine cont, aşa cum am menƫionat anterior, doar de contribuƫia 
vitezei finite a pistonului şi de frecare. Pierderile de presiune datorate laminării la trecerea 
prin supapele compresorului vor fi luate în considerare separat. 
Semnul (+) utilizat în ec. (3.10) se foloseşte pentru comprimare, iar semnul (-) pentru 
destindere. 





Odată ce coeficientul B este exprimat în funcƫie de viteza pistonului şi de alƫi parametri ai 
gazului, se pot separa variabilele în ec. (3.5) : 
dV
pB
dTmcv                 (3.11) 
unde presiunea este exprimată din ecuaƫia de stare a gazelor perfecte: 
V





Rcv        (3.13) 
ec.(3.11) devine: 








1              (3.14) 
 Această ecuaƫie este diferită faƫă de ecuaƫia diferenƫială a procesului adiabat din 
Termodinamica Clasică. Termenul B  ia în considerare ireversibilităƫile interne generate de 
viteza pistonului pw . Toate ecuaƫiile derivate din ecuaƫia (3.14) vor conƫine această corecƫie. 
 Înlocuind volumul în funcƫie de temperatură şi presiune în procesul 1-2ir în relaƫia 
























irir     (3.15) 
Din această ecuaƫie se poate calcula 
ir
T2 .   
Dat fiind faptul că 1-2ir  este un proces de comprimare, în expresia lui B apare semnul (+).   
Pentru procesul de comprimare ireversibilă în compresorul cu piston 1-2ir, diferenƫa de 
entalpie, a fost exprimată ca produsul dintre variaƫia temperaturii pe procesul respectiv, şi 
căldura specifică izobară pc . 
 ifpif TTchh   
Astfel se obƫin expresiile analitice ale COP-ului şi puterii, introducându-se succesiv diversele 
piederi. 
Pentru celelalte stări caracteristice ale ciclului se utilizează corelaƫiile disponibile în Fig. 3.5-
3.13 şi în Tabelul 3.2. 
 Formulele obƫinute, le-am structurat în Tabelul 3.1, modul în care au fost obƫinute 











Cătălina DOBRE – Teză de doctorat 
 
 
Tabel 3.1. Expresii analitice pentru calculul COP şi putere 
 
 
3.3.2. Rezultate ale aplicării modelului analitic dezvoltat cu ajutorul 
Metodei Directe [86,97] 
 
 Calculele au fost efectuate, considerând următoarele dimensiuni şi proprietăƫi: L=1m, 
D=0.05m, Nƫevi=8, KmWe
27 , KmWi
25 , mKWins 044.0 , mins 1.0  
şi 2176.0 mAA CdEv  . Utilizând expresiile obƫinute anterior (complet analitic) se poate 
ilustra influenƫa fiecărei ireversibilităƫi studiate asupra COP şi puterii, în Fig. 3.2-3.3. 
 Astfel cea mai mare diminuare a coeficientului de performanƫă, COP a fost înregistrată 
atunci când au fost considerate pierderile prin frecare (COPII), respectiv laminarea în supapele 
compresorului (COPIV). Contrar, puterea necesară compresorului creşte odată cu introducerea 
unei noi ireversibilităƫi. Comparând variaƫia celor două performanƫe analizate în funcƫie de 
viteza pistonului, se observă că valorile mici ale vitezei pistonului caracterizează un regim 
economic de funcƫionare, mai ales din punct de vedere al puterii conumate. 
 Puterea necesară compresorului nu este afectată de pierderile de caldură dintre 
schimbătoarele de căldură, însă COP depinde de fiecare ireversibilitate, astfel justificându-se 
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cu:     1f,wir2f,wcpr hhw    
1thAir2Rthth vpvpw Cp    
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Viteza finită si 
frecare în compresor, 
laminarea în ventilul 
de laminare şi 
laminarea în 
compresor, dar şi 
pierderile de căldura 
între surse 
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Fig. 3.2. Influenƫa diferitelor ireversibilităƫi asupra COP. [86,97] 
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3.4. CALCULUL PERFORMANȚELOR (COP ŞI PUTERE) ŞI EVALUAREA 
GENERĂRII DE ENTROPIE INTERNĂ ÎNTR-UN CICLU INVERSAT 
CVASI-CARNOT CE FUNCȚIONEAZĂ CU VAPORI (IFV) [98] 
 
3.4.1.  Introducere 
 
 Diferenƫa între sistemele termodinamice simple şi cele complexe constă în prezenƫa 
schimbătoarelor de căldură suplimentare sau a supapelor (în cazul motoarelor, 
compresoarelor, detentoarelor cu piston), pentru sistemele complexe. 
 Instalaƫiile frigorifice cu comprimare mecanică de vapori (IFV) fac parte din categoria 
maşinilor termice care funcƫionează după un ciclu termodinamic cu viteză finită în sisteme 
închise complexe.     
 Obiectivul cercetării, comparativ cu alte studii disponibile în literatură şi cu cel 
prezentat în paragraful anterior, îl constituie luarea în considerare a diferenƫelor esenƫiale 
dintre comportamentul vaporilor faƫă de cel al gazului perfect, şi analiza schimbărilor 
necesare cu scopul de a dezvolta o nouă metodologie pentru calculul complet analitic al 
ireversibilităƫilor (generarea de entropie) şi evaluarea performanƫelor (COP şi putere) pentru 
fiecare ciclu analizat. 
  
 Analiza generării de entropie este un instrument important în evaluarea 
ireversibilităƫilor interne şi externe produse în timpul funcƫionării maşinii, şi din acest motiv 
devine necesară dezvoltarea unui model analitic de calcul pentru aceasta.  
 În literatură sunt disponibile lucrări [75] în care generarea de entropie  este considerată 
ca un parametru ce include ireversibilităƫile interne, cu scopul optimizării ciclului Carnot, prin 
folosirea Termodinamicii cu Viteza Finită. De curând, s-a dezvoltat un model analitic, similar 
celui propus în acest subcapitol, pentru studiul ciclului Carnot al unei maşini frigorifice 
[75,115]. Obiectivul acestor lucrări a fost găsirea unor expresii analitice pentru generarea 
internă de entropie [113,115], dar şi compararea rezultatelor obƫinute [75] cu cele propuse în 
literatură [116]. Astfel s-a realizat validarea modelului propus, prin confruntarea rezultatelor 
obƫinute analitic, cu datele experimentale disponibile pentru o maşina frigorifică reală, în 
funcţiune. 
 Modelul de calcul analitic al performanƫelor şi generării de entropie, propus aici, are 
ca punct de plecare lucrările [75,115], în care s-a studiat un ciclu inversat Carnot ireversibil cu 
viteză finită, ce funcƫionează cu gaz perfect ca fluid de lucru. În aceste lucrări, expresiile de 
calcul ale generării interne de entropie depind de mai mulƫi factori, precum temperatura 
gazului, raportul volumic de comprimare, fluxul de căldură şi de proprietăƫile gazului în 
procesul adiabatic ireversibil cu viteză finită al ciclului Carnot inversat [107]. 
 Noua expresie a Primului Principiu pentru procesele cu viteză finită este folosită aici 
în scopul de a obţine ecuaţii care descriu proprietăƫile vaporilor pentru fiecare proces 
ireversibil care se desfăşoară cu viteză finită în compresor, în cazul unei IFV. Aceste ecuaţii 
vor fi utilizate ulterior pentru calculul analitic al performanţelor ciclului (COP şi putere), al 
generării interne de entropie pe ciclu şi al fluxului generării de entropie, în funcţie de viteza 
finită a pistonului şi de alţi parametri, precum: temperatura şi presiunea în vaporizator, 
respectiv, în condensator, raportul de comprimare în compresor şi debitul masic, proprietăţile 
reale ale vaporilor din ciclu, folosind o corecţie pentru abaterea comportamentului vaporilor 
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Fig. 3.4. Instalaƫia frigorifică cu comprimare mecanică de vapori : C- Compresor, Cd -Condensator, 
DF- Filtru deshidrator, TV- Ventil de laminare, Ev- Vaporizator [97] 
 
 Scopul final al acestei cercetări, este evitarea utilizării tabelelor de proprietăƫi, prin 
obƫinerea unei scheme de calcul în totalitate analitică  pentru ciclul  ireversibil 1-2ir-3-4ir-1, 
într-o manieră similară dezvoltării disponibile în Termodinamica Clasică Reversibilă. O astfel 
de schemă este disponibilă pentru maşinile Stirling [68]. 
 În acest studiu, în locul raportului volumetric de comprimare (ca în studiile precedente 
[75,115]) se utilizează raportul presiunilor (de ieşire şi intrare) din compresor 12 pp , şi se 
ƫine cont, în plus, de "abaterea"  comportamentului vaporilor faƫă de gazul perfect. 
 În trecut, s-a realizat un studiu [113] similar acestuia, pentru un ciclu Rankine cu 
viteză finită. Lucrarea în cauză prezintă, prin confruntarea rezultatelor obƫinute cu ajutorul a 
două metode de calcul, diferenƫa între expresiile randamentului şi puterii. De asemenea se 
prezintă modul în care expresiile obƫinute pot fi folosite pentru a calcula performanƫele 
ciclului, astfel încât să se apropie cât mai mult de realitatea experimentală prin evaluarea 
ireversibilităƫilor, graƫie Metodei Directe dezvoltată în cadrul Termodinamicii cu Viteză 
Finită. 
  
3.4.2.  Algoritmul Metodei Directe aplicat în studiul IFV  
 
 Modelul analitic dezvoltat în acest paragraf este similar celui descris anterior, dar mult 
mai detaliat şi uşor de validat, prin confruntare cu datele experimentale. În urma validării 
modelului analitic de calcul, acesta va putea fi utilizat în proiectarea maşinilor frigorifice 
printr-o metodă complet analitică, Metoda Directă. 
 Pornind de la modelul descris în paragraful anterior, se compară ciclul reversibil 1-2r-
3-4r-1 (Fig. 3.1) cu ciclul ireversibil 1-2ir-3-4ir-1, din punct de vedere al COP-ului, puterii şi 
generării interne de entropie.  
Prin integrarea (analitică) a  ec. (3.1) şi (3.2) pentru fiecare proces ireversibil al ciclului ce se 
desfăşoară cu viteza finită, se pot obƫine ecuaƫiile procesului şi expresiile lucrului mecanic 
ireversibil şi căldura schimbată în aceste procese. 
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 Fiecare proces al ciclului cvasi-Carnot ireversibil, descris în Fig. 3.1, se produce în 
componente diferite: compresor (1-2ir), condensator (2ir-3), ventil de laminare (3-4ir) (Fig.  
3.4), toate acestea fiind conectate prin ƫevi.  
 Pentru  a obƫine o expresii pentru calculul generării interne de entropie, COP şi 
putere, s-au considerat doar ireversibilităƫile produse în timpul procesului adiabatic de 




3.4.2.1.  Expresii analitice pentru calculul performanƫelor ciclului cvasi-
Carnot inversat ce funcƫionează cu vapori [97] 
 
 
 În cazul ciclului prezentat în Fig. 3.1, se integrează ec. (3.1) doar pe procesul adiabatic 
ireversibil 1-2ir în compresor. Astfel, se obƫine ecuaƫia procesului adiabat ireversibil de 
comprimare în compresor. Pornind de la această ecuaƫie, se poate calcula temperatura în 
punctul 2ir, notată T2ir. Cu această temperatură se identifică din tabelele de vapori saturaƫi, h2ir 
şi s2ir, proprietăƫi ce sunt necesare pentru a calcula lucrul mecanic consumat în compresor. 
 În procesul ireversibil 3-4ir, entalpia este constantă: h3=h4ir, şi datorită acestui lucru nu 
avem nevoie de o ecuaƫie similară celei pentru procesul de comprimare, în acest caz. 
 Ținând cont însă, că dezideratul nostru este realizarea unei scheme de calcul analitic, 
în totalitate, am exprimat proprietăƫile h şi s pe curbele limită, în funcƫie de presiune şi de 
temperatură. (Fig. 3- Fig. 3) 
 Se prezintă aici cazul procesului adiabat ireversibil de comprimare 1-2ir (Fig. 3.1) 
 Prin asumarea ipotezei că fluidul de lucru este un gaz perfect şi impunerea condiƫiei 




























         (3.16) 
 
  









Fig. 3.6. Corelaƫii analitice între entropia s1 şi temperatura T1, respectiv presiunea p1. 
  
Fig. 3.7 Corelaƫii analitice între entalpia s1 şi temperatura T1, respectiv presiunea p1. 
  
Fig. 3.8. Corelaƫii analitice între volumul specific v1 şi temperatura T1, respectiv presiunea p1. 
 




Fig. 3.9. Corelaƫii analitice între entalpia h2r  şi entropia s2r şi temperatura T2r. (obƫinute prin 
comprimarea reversibilă 1-2r). 
  
Fig. 3.10. Corelaƫii analitice între temperatura T3 şi presiunea p3. 
  
Fig. 3.11.  Corelaƫii analitice între entropia s3  şi presiunea p3, respectiv temperatura T3. 






Fig. 3.12. Corelaƫii analitice între entalpia h3  şi presiunea p3,respectiv temperatura T3. 
 
  
Fig. 3.13. Corelaƫii analitice între volumul specific v3 şi presiunea p3, respectiv temperatura T3. 
 
Factorul ce cumulează ireversibilităƫi,  pmedmed wpTfctB ,, 21,21,  , se calculează cu 






























    şi  pmed pppp  1
22
121
21,        (3.18) 
Cu scopul de a estima T2 din ec. (3.18)  se acceptă ca primă aproximaƫie: rTT 22  . 
Atunci ecuaƫia procesului adiabat reversibil 1-2r, devine:  
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      (3.19) 
unde: 12 ppp  , iar 
'k  este un exponent adiabatic corectat, care ia în calcul diferenƫa 
esenƫială între comportamentul gazului perfect şi cel al vaporilor de R134a. (Fig. 3.5). Acest 
coeficient  k’, corectat a fost obƫinut prin compararea lui T2 calculat cu ec. (3.8), şi T2r  bazat 
pe entropia constantă a procesului reversibil adiabat 1-2r, şi utilizând tabelele de proprietăƫi 
ale vaporilor în starea 2r.   
 Ca rezultate ale acestui studiu comparativ,  s-au obƫinut Fig. 3.5 şi formulele analitice 
de calcul al exponentului adiabatic corectat, k’. Dat fiind faptul că se analizează influenƫa 
comportamentului vaporilor asupra performanƫelor şi generării de entropie, se justifică 
interesul pentru cercetarea variaƫiei exponentului adiabatic în funcƫie de temperatura vaporilor 
saturaƫi "2T  şi în funcƫie de presiunea la ieşirea din compresor irrp2 . 




Fig. 3.14. Variaƫia  coeficientului adiabatic de comprimare ireversibilă, k’ în funcƫie de temperatura 
































             (3.20) 
Coeficientul ce introduce ireversibilităƫile B , calculat cu ecuaƫia (3.20), ƫine cont doar de 
contribuƫia vitezei finite a pistonului şi de frecare. Pierderile de presiune datorate laminării la 
trecerea prin supapele compresorului vor fi luate în considerare separat. 
În ec. (3.21), semnul (+) se foloseşte pentru comprimare, iar semnul (-) pentru destindere. 





               (3.21) 
 
 




în care presiunea este exprimată din ecuaƫia de stare, făcând ipoteza că fluidul de lucru este 
gaz perfect: 
V
mRTp        (3.22) 
şi căldura specifică la volum constant, care ƫine cont de „devierea” comportamentală a 






Rcv        (3.23) 








1       (3.24) 
 Această ecuaƫie este diferită faƫă de ecuaƫia diferenƫială a procesului adiabat din 
Termodinamica Clasică, din cauza celor doi termeni B şi 'k . Termenul B ia în considerare 
ireversibilităƫile interne în funcƫie de viteza pistonului, iar termenul 'k  evidenƫiază încă de la 
început diferenƫa dintre comportarea vaporilor supraîncălziƫi şi gazul perfect în compresor.  
 
 Toate ecuaƫiile derivate din ecuaƫia (3.24) vor conƫine aceste două corecƫii, şi 
reprezintă rezultate importante în Metoda Directă, unde această ecuaƫie este integrată, iar 
rezultatele sunt folosite la calculul performanƫelor ciclului ireversibil studiat. 





























   (3.25) 
Această ecuaƫie conduce la relaƫii ce descriu procesul adiabat ireversibil pentru procesele cu 
viteză finită şi frecare: 




kB VTVT            (3.26) 
Din ecuaƫia de stare:    
mR












kB VpVp                (3.27) 























             (3.28) 
În aceste ecuaƫii irp2  este presiunea la ieşirea din compresor ( irp2 = 2p -impusă).  
Din ec. (3.28) se poate calcula T2ir.  
Odată cu corelarea între h, respectiv s cu T (Fig.3.5 - 3.13), se pot obƫine imediat h2ir şi s2ir pe 
procesul izobar 2”-2ir, necesare pentru a calcula lucrul mecanic în compresor (h2ir-h1). (Tabel 
3.1).  
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STAREA 1 STAREA  2r STAREA  2ir STAREA  3 STAREA  4a STAREA  4r STAREA  4ir 












































TT     1035.011r4 p582.74TT     1035.011ir4 p582.74TT   



































































































































































































































































































         1298.1p0002.0p1052303.1T0007.0T10'k r22r26r22r26    
     Tabelul 3.2. Expresiile proprietăƫilor agentului refrigerant în principalele stări ale ciclului [97] 





Utilizând expresiile analitice disponibile în Tabelul 3.2, se obƫin formule de calcul pentru 
COP şi putere, analizând influenƫa tuturor celor cinci ireversibilităƫi interne. 
 
 Coeficientul de performanƫă care ƫine cont doar de viteza finită a pistonului 
compresorului,  ICOP : 
 









              (3.29) 
iar puterea corespunzătoare acestui caz este:         rwirrirI hhhhmP 4312          (3.30) 












 ;  
   1v   este volumul specific în starea 1 (Fig. 3.1); 










Fig. 3.15. Diagrama p-V a compresorului ideal reversibil şi ireversibil. [71,97] 
 
 În literatura de specialitate [119], se apreciază că prin supapele compresorului cu 
piston, curgerea vaporilor de agent frigoric este laminară la deschiderea şi la închiderea 
supapei (atunci când debitul m  variază liniar cu gradientul de presiune p ) şi turbulentă 
atunci când secƫiunea oferită de deschiderea supapei ete în jurul valorii sale maxime. Pornind 
de la acest raƫionament [119] dezvoltă un studiu al influenƫei ireversibilităƫilor generate în 
compresor asupra puterii cerute de acesta. Se consideră [119] că supapa se comportă 
asemenea unei rezistenƫe gazo-dinamice. 
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 Prin comparaƫie cu acest raƫionament [119], în studiul propus în acest capitol pierderile 
prin laminare sunt exprimate într-o manieră similară cazului motoarelor cu ardere internă 
propusă de Heywood [120], şi adaptate astfel încât să poată fi incluse în expresia Primului 
Principiu pentru procesele cu viteză finită ce au loc în maşinile cu piston de S. Petrescu si M. 
Costea în [34,36,51,56,60,71].  
Astfel, pierderile prin laminare pot fi calculate cu ajutorul relaƫiei (3.34), în funcƫie de viteza 
pistonului, respectiv: 
     2pth wCp      
în care:   C=0.0045. [120] 
  
 Coeficientul de performanƫă care ƫine cont de viteza finită a pistonului compresorului 
şi de frecarea din compresor,  IICOP : 
 









        (3.31) 
iar puterea corespunzatoare acestui caz este:         rfwirirII hhhhmP 431,2       (3.32) 
Coeficientul de performanƫă care ƫine cont de viteza finită a pistonului compresorului, de 












            (3.33) 
iar puterea corespunzătoare acestui caz este:     1,2 hhmP fwirirIII                   (3.34)  
 Coeficientul de performanƫă care ƫine cont de viteza finită a pistonului compresorului, 
de frecarea din compresor, de laminarea în ventilul de laminare şi de laminarea în supapele 












41          (3.35) 
unde:                 1,2, hhw fwirfwcpr               (3.36) 
şi:      12 vpvpw thAirRththCp                  (3.37) 
iar puterea corespunzatoare este :     CpthfwirirIV whhmP  1,2                   (3.38) 
 
 COP-ul care “prinde” ireversibilităƫile datorate vitezei finite a pistonului, frecării în 
compresor, laminării în supapele compresorului, laminării în ventilul de laminare, dar şi de 
ireversibilităƫile datorate pierderilor de căldură lostq , dintre sursele de căldură, din Fig. 3.1, 
este calculat după cum urmează: 
   





















   (3.39) 
unde:                   lostirlostrefu qhhqqq  41            (3.40)
      irinlostref hhqqq 41                        (3.41)







                                (3.42)  
cu: K - coeficientul global de transfer termic: 























                (3.43) 




            (3.44) 
Ec. (3.39) poate fi scrisă sub forma: 
     

















































               
(3.45) 
Prin identificarea termenilor, se obƫine: 
 
lostQIIIVV COPCOP ,     (3.46) 










































           (3.47)  
lostQII , -  randamentul consecinƫă al Principiului II al Termodinamicii, care ƫine cont de 
pierderile de căldură între cele două surse de căldură.  

















































  (3.48) 
Utilizând expresiile determinate anterior (Tabelul 3.2), ec. (3.45) devine: 



















      
(3.49) 














































                     (3.50) 




















B              (3.51) 
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iar puterea corespunzătoare are formula:     irIVthfwirirV PwhhmP Cp  1,2         (3.52) 










 , în care irh2  
este termenul care ƫine cont de ireversibilităƫi), cu scopul de a-l calcula pe cale analitică, au 
fost “prinse” toate cauzele ireversibilităƫilor generate în timpul funcƫionării maşinii. Se obƫine 










































































   (3.53) 
 
3.4.2.2.  Expresii analitice pentru calculul generării interne de entropie în ciclul 
cvasi-Carnot ce funcƫionează cu vapori [98] 
 









Q      (3.54) 












    (3.55) 
Generarea internă şi totală de entropie ( iS  şi TS ), ca şi fluxurile de generare totală şi internă a 
entropiei ( iS  şi TS ), vor fi calculate din ec. (3.54) şi (3.55), combinate cu ec. (3.1) şi (3.2). 














qs irir 1432,     (3.56) 
care conduce la: 
       
iriririririr







  (3.57) 
 Analizând primul termen destadiss ir .,43    se constată că acesta este uşor de 
determinat, ca şi în Termodinamica Clasică, pornind de la observaƫia că în procesul de 
laminare 3-4ir, entalpia este constantă h3=h4ir, şi utilizând formulele de dependenƫă ale 
proprietăƫilor h şi s pe curbele limită în funcƫie de presiune şi temperatură (Tabel 3.1). 
Varitaƫiile acestor proprietăƫi sunt prezentate în Fig. 3.5-3.13. 




 Analizând cel de al doilea termen, cpradiss ir .,21   , se constată că situaƫia este 
diferită, anume problema e mult mai complicată şi nu se poate rezolva în cadrul 
Termodinamicii Clasice. În acest caz se foloseşte Metoda Directă din Termodinamica cu 
Viteză Finită şi se obƫine  ecuaƫia  procesului adiabat ireversibil de comprimare 1-2ir. 
 Pornind de la ec. (3.28), ecuaƫia procesului adiabat ireversibil de comprimare, se poate 
calcula T2ir. Odată cu stabilirea corelaţiilor h = f(T) şi s= f(T)  (Tabelul 3.2), pe procesul 
izobar 2”-2ir, se poate obƫine ir2s , necesară pentru a calcula variaƫia de entropie (generarea de 







































































  (3.58) 
În final, generarea de entropie pe ciclu devine: 







J              (3.59) 
în care: 3443 sss irir   .  
 Fluxului generării de entropie internă, în cazul în care nu sunt luate în calcul pierderile 
interne de căldură între condensator şi vaporizator, este dat de relaƫia: 





J    (3.60) 
Fluxul generării de entropie internă, în cazul în care sunt luate în calcul pierderile interne de 















J   (3.61) 
 Ecuaƫia (3.61) va reprezenta fluxul generării de entropie internă care ia în calcul cele 
trei cauze ale generării ireversibilităƫilor: ireversibilitatea în compresor (cauzată de frecare şi 
viteză finită), generarea internă de entropie datorată pierderilor de căldură la diferenƫă de 
temperatură între HT  şi LT  (între condensator şi vaporizator), şi generarea de entropie pe 
întreg ciclul. 
Coeficientul de performanƫă corespunzător generării de entropie lossesis ,  este VCOP  , iar 
puterea necesară funcƫionării compresorului, corespunzătoare este VIV PP  . 
 Ca şi în cazul prezentat anterior pentru COP şi putere, se obƫin expresii analitice ale 
generării de entropie internă pe ciclu, prin introducerea succesivă a tuturor celor 5 
ireversibilităƫi interne. (Tabelul 3.3). 
Modelul analitic ƫine seama de viteza finită a procesului de frecare, de ireversibilităƫile 
generate în timpul procesului de comprimare adiabată (1-2ir) şi procesului de destindere 
adiabată (3-4ir) în ventilul de laminare (Tabelul 3.3). 
 
Tabelul 3.3 Notaƫii ale generării de entropie interne pe ciclu cicluis , . 
Tipuri de ireversibilităƫi cicluis ,  
Ireversibilităƫi produse în timpul destinderii adiabate ireversibile 
în ventilul de laminare, când 0A  şi 0pw  
Icicluis ,  
Ireversibilităƫi produse în timpul destinderii adiabate ireversibile 
în ventilul de laminare, ireversibilităƫi datorate vitezei finite şi 
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frecării (când  0A  - nu este considerată frecarea la limita 
0pw , dar este luată în considerare variaƫia frecării odată cu 
creşterea vitezei pistonului pw ) 
IIcicluis ,  
Ireversibilităƫi produse în timpul destinderii adiabate ireversibile 
în ventilul de laminare, ireversibilităƫi datorate vitezei finite şi 
frecării (când  94.0A  - este considerată frecarea chiar şi la 
limita 0pw ) 
 
IIIcicluis ,  
 
 Generarea internă de entropie pe ciclu provocată de ireversibilităƫile produse în timpul 
destinderii adiabate ireversibile în ventilul de laminare, în condiƫiile considerării funcƫionării 
reversibile a compresorului ( 0A  şi 0pw ), pot fi calculate cu relaƫia: 
34, sss irIciclui      (3.62) 
 Generarea internă de entropie pe ciclu provocată de ireversibilităƫile produse în timpul 
destinderii adiabate ireversibile în ventilul de laminare şi ireversibilităƫile datorate vitezei 
finite şi frecării (când  0A  - nu este considerată frecarea la limita 0pw , dar este luată în 
considerare variaƫia frecării odată cu creşterea vitezei pistonului pw ), se calculeaza utilizând 
ecuaƫia:   irIcicluiIIciclui sss 21.,,             (3.63) 



















Rs irIir                       (3.64)  
 Generarea internă de entropie pe ciclu provocată de ireversibilităƫile produse în timpul 
destinderii adiabate ireversibile în ventilul de laminare şi de ireversibilităƫile datorate vitezei 
finite şi frecării (când  94.0A   - este considerată frecarea chiar şi la limita 0pw ) poate fi 
calculată cu ecuaƫia: 
IcicluiIIirIIIciclui sss ,21,     (3.65) 



















Rs irIIir                    (3.66)  
Coeficientul de performanƫă corespunzător generării de entropie IIIcicluis ,  este IIICOP  , iar 
puterea necesară funcƫionării, corespunzătoare este IIIP . 
 
3.4.3. Rezultate ale aplicării algoritmului de calcul dezvoltat cu ajutorul 
Metodei Directe [97,98] 
 
 Calculele au fost efectuate considerând aceleaşi dimensiuni şi proprietati, utilizate şi în 
paragraful precedent: L=1m, D=0.05m, Nƫevi=8, KmWe
27 , KmWi
25 , 
mKWins 044.0 , mins 1.0  şi
2176.0 mAA CdEv  , f = 0.6. 
 S-a observat că procesul de comprimare adiabată poate fi descris calitativ, printr-o 
ecuaƫie a procesului adiabat, similară celei din Termodinamica Reversibilă pentru gazele 
perfecte, însă corectată cu un exponent adiabatic care include abaterea comportamentului 
vaporilor faƫă de cel al gazului, notat k’. Acest nou exponent adiabatic, k’ depinde de  "2T  sau 
de 2p , şi este diferit de exponentul adiabatic reversibil k=1.3, considerat în cazul ciclului 
cvasi-Carnot ireversibil ce funcƫionează cu vapori. Fig. 3.14 evidenƫiază variaƫia acestuia. 




 Utilizând expresiile derivate anterior (complet analitic) ale COP-ului şi puterii, efectul 
ireversibilităƫilor interne introduse progresiv în calculul performanƫelor ciclului, este ilustrat în 
Fig. 3.16. Se constată că cea mai importantă diminuare a COP este înregistrată atunci când se 
consideră pierderile cauzate de frecare ( IICOP ), respectiv de laminarea în supapele 
compresorului ( IVCOP ). 
 
   
Fig. 3.16. Influenƫa progresivă a ireversibilităƫilor asupra performanƫelor maşinii (COP şi putere). 
 
Fig 3.17. Influenƫa vitezei pistonului pw  asupra generării de entropie pe ciclu cicluis , . 
Fig. 3.17 prezintă efectul introducerii succesive a ireversibilităƫilor, asupra generării de 
entropie în ciclu. 
Cum era de aşteptat, puterea necesară compresorului (Fig 3.16) şi fluxul generării de entropie 
pe ciclu (Fig 3.17) cresc odată cu introducerea unei noi ireversibilităƫi. Comparând variaƫia 
celor două performanƫe (COP şi putere) în funcƫie de viteza pistonului pw , se evidentiază 
clar că valorile mici ale vitezei pistonului caracterizează un regim de funcƫionare economic, 
mai ales din punct de vedere al consumului puterii, fapt confirmat şi de variaƫia fluxului 
generării de entropie pe ciclu (Fig. 3.17). De exemplu, trecând de la 0.5m/s la 1m/s puterea 
creşte de 2 ori, respectiv de la 300W la 600W. 
Aşa cum am meƫionat anterior, puterea necesară compresorului nu depinde nici de procesul de 
destindere (3-4ir), nici de pierderile de căldura din schimbătoarele termice, insă COP depinde 
de ireversibilităƫile generate de fiecare proces. Acest fapt justifică existenƫa a 6 curbe pentru 
COP şi a 5 curbe pentru putere, în Fig. 3.16. Astfel IVP  corespunde curbelor pentru IVCOP  
şi VCOP . 
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Studiul prezintă generarea de entropie pe ciclu, şi nu în maşină. Variaƫia parametrilor analizaƫi 




Fig. 3.18. Influenƫa vitezei pistonului wp, asupra VCOP , respectiv asupra generării de entropie internă 
lossesis ,  şi puterii consumate. 




Fig. 3.18 evidenƫiază faptul că valoarea maximă a COP corespunde valorii minime a fluxului 
generării de entropie pe ciclu. Această figură permite determinarea vitezei optime de 
desfăşurare a proceselor, viteză care caracterizează valoarea maximă a COP, pentru care 
generare de entropie pe ciclu este minima. Cunoscând această viteză optimă se poate 
determina grafic puterea necesară funcƫionării compresorului.  
 Se constată că Metoda Directă, este în esenƫă o metodă-grafo-analitică. Partea grafică 
joacă un rol important în cercetare şi optimizare, precum şi în prezentarea rezultatelor prin 
diagrame putere/viteză, COP (sau randament)/viteză sau generare de entropie/viteză, pe baza 
expresiilor analitice obƫinute prin integrarea expresiei matematice a Principiu I al 
Termodinamicii pentru procesele cu viteză finită, pe fiecare transformare a ciclului. 
 
 3.4.4. Studiu de sensibilitate 
 
 Pentru a evidenƫia influenƫa tuturor ireversibilităƫilor generate în timpul funcƫionării 




Fig. 3.19. Variaƫia COP în funcƫie de viteza pistonului pw , pentru diverse valori ale temperaturii de 
saturaƫie a vaporilor "2T . 
  
 Se poate observa că pentru o temperatură constantă a spaƫiului răcit, TL, şi în condiƫiile 
în care temperatura vaporilor saturaƫi scade, lucrul mecanic necesar ciclului cvasi-Carnot 
inversat şi COP-ul maşinii frigorifice scad, şi aşa cum era de aşteptat, ciclul frigorific este mai 
eficient atunci când diferenƫa de temperatură între surse scade. 
Analizând Fig. 3.19, se constată că COP-ul scade cu creşterea temperaturii "2T  şi cu creşterea 
vitezei. Ca o consecinƫă, s-ar părea că scăderii temperaturii "2T  este utilă pentru îmbunătăƫirea 
proiectării maşinii frigorifice şi creşterea eficienƫei acesteia. Aceasta concluzie este falsă, 
deoarece nu s-a luat încă în calcul efectul ireversibilităƫilor externe. 
De exemplu, odată cu scăderea lui "2T , diferenƫa de temperatură scade progresiv (la sursa 
caldă, unde căldura este evacuată). Acest lucru ar putea atrage după sine creşterea suprafeƫei 
schimbătorului de căldură al condensatorului, lucru ce ar implica costuri adiƫionale pentru 
construirea maşinii şi totodată spaƫiu de depozitare mai mare. 
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 Influenƫa factorului f, care arată partea din căldură produsă prin frecare care rămâne în 
sistem, asupra COP-ului, este prezentată în Fig. 3.20. 
 
  
Fig. 3.20. Influenƫa vitezei pistonului pw  asupra IVCOP  pentru diverse valori  ale factorului f.  Caz 




Fig. 3.21. Influenƫa vitezei pistonului, pw  asupra generării de entropie pe ciclu, pentru diverse valori 
ale factorului f. Caz 0A , respectiv 94.0A , T2’’=323K 
 
 Fig. 3.20 şi Fig. 3.21 ilustrează influenƫa vitezei pistonului pw , factorului f, şi 
coeficientului A, asupra IVCOP -ului ciclului cvasi-Carnot, şi asupra generării de entropie pe 
ciclu. Se observă o importantă reducere a COP reprezentat în funcƫie de viteza pistonului pw , 
atunci cand f  ia valori de la 0 la 1. 
S-a constatat că atunci când 0pw  ( pentru cazul în care 0A ), atât curbele COP cât şi 
cele ale generării de entropie pornesc din acelaşi punct, indiferent de procentul din cantitatea 
de căldură provenită din frecare (dat de valoarea factorului f) şi rămasă în sistem. 




Astfel, odată cu creşterea pw , factorul f produce scăderea COP, şi în acelaşi timp creşterea 
generării de entropie pe ciclu. 
 
În cazul sistemelor reale ( smwp 2 şi 6.0f ), COP ƫine seama de frecarea la limita 
0pw  (adică 94.0A ). Faƫă de cazul în care nu este luată în calcul variaƫia frecării la 
limita 0pw , dar este luată în calcul variaƫia frecării cu pw  (adică 0A ), se constată o 
scădere a valorii reale a COP cu aproximativ 19%. Aceeaşi comparaƫie aplicată generării de 
entropie pe ciclu evidenƫiaza o creştere a entropiei cu 26.5%. 
 
  
Fig. 3.22. Influenƫa vitezei pistonului pw , asupra fluxului generării de entropie în ciclu iS , pentru 
diverse valori ale factorului  f, pentru două temperaturi de saturaƫie a vaporilor KT 313"2  , respectiv 
KT 293"2  . 
Crescând viteza pistonului pw  şi f (parte a căldurii provenite din frecare şi care rămâne în 
sistem), rezultă o creştere a fluxului generării de entropie. Prin comparaƫia valorilor fluxului 
generării de entropie (Fig. 3.22), se poate constata că odată cu creşterea temperaturii vaporilor 
saturaƫi "2T , valorile fluxurilor analizate cresc de asemenea.  
  
Fig. 3.23. Efectul vitezei pistonului pw  asupra  COP, pentru KT 313"2  , respectiv KT 293"2 
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Fig. 3.23 arată că, odată cu scăderea diferenƫei de temperatură între sursele de căldura ale 
maşinii, COP creşte, în timp ce generarea de entropie pe ciclu scade. 
 În aceste figuri se evidenƫiază progresiv efectul ireversibilităƫilor produse de viteza 
finită a proceselor, în timpul destinderii adiabate în ventilul de laminare (3-4ir), respectiv în 
timpul procesului de comprimare adiabata (1-2ir). Se examinează deasemnenea şi influenƫa 
factorului A din calculul pierderilor prin frecare asupra COP şi generării de entropie pe ciclu. 
 În ciclul reversibil 1-2r-3-4r, lucrul mecanic consumat este minim, COP este maxim, 
prin compararea aceastuia cu oricare alt ciclu care poate furniza aceeaşi putere frigorifică, 
deoarece în orice alt ciclu apar ireversibilităƫile interne şi externe. 
Utilizând relaƫia (3.54) şi introducând succesiv diversele ireversibilităƫi, se observă o reducere 
graduală a randamentului izentropic al compresorului, reprezentat în Fig. 3.24. 
Trebuie menƫionat că ireversibilităƫile ce diferenƫiază cele 3 curbe sunt corespunzătoare celor 




Fig. 3.24. Randamentul izentropic al compresorului în funcƫie de viteza pistonului, pw . 
 
 Se constată că prin introducerea unei noi ireversibilităƫi, randamentul izentropic scade, 
odată cu creşterea vitezei pistonului, contrar celor afirmate în literatura de specialitate [122], 
conform căreia randamentul nu este influenƫat de viteza de desfăşurare a proceselor, ci doar de 






















3.5. CONCLUZII ŞI PERSPECTIVE ALE STUDIULUI 
 
 
 În acest capitol s-a dezvoltat o analiză a generării ireversibilităƫilor în ciclul cvasi-
Carnot ireversibil care funcƫionează cu viteză finită. Studiul este complet original, fiind prima 
dată când Metoda Directă este aplicată în analiza unui ciclu inversat cvasi-Carnot ireversibil 
(IFV) ce funcƫionează cu vapori.  
Exemplul numeric furnizat nu se pretinde a fi foarte apropiat de realitate. Obiectivul studiului 
a fost dezvoltarea unei metodologii, şi exemplificarea numerică a acesteia. Utilizarea acestei 
metodologii în activităƫi concrete de optimizare şi reproiectare, necesită adoptarea unor valori 
corespunzătoare ale coeficienƫilor de convecƫie i  şi e , ale conductivităƫii termice a 
peretelui ins   şi ale suprafeƫelor de schimb de căldură, rezultate fie din experienƫă, fie 
calculate cu ajutorul ecuaƫiilor criteriale din transferul de căldură. 
 Rezultatele obƫinute utilizând această schemă bazată pe Metoda Directă  din TVF, 
permit evaluarea ireversibilităƫilor şi a performanƫelor maşinii într-o manieră pur analitică, 
ƫinând cont, pentru prima dată, de diferenƫa esenƫială între comportamentul vaporilor şi cel al 
gazului perfect. De asemenea, este pentru prima dată când se obƫine o expresie analitică 
pentru calculul randamentului izentropic. 
 În dezvoltarea acestui model analitic s-au luat în calcul ireversibilităƫile produse în 
timpul procesului de comprimare adiabată (1-2ir), viteza finită a pistonului, procesul de 
frecare, procesul de laminare în supapele compresorului, respectiv laminarea la destindere în 
ventilul de laminare, (3-4ir).   
Analiza a fost realizată într-o manieră complet analitică, ceea ce înseamnă că formulele pentru 
COP şi putere au fost exprimate în funcƫie de viteza pistonului în compresor, şi de alƫi 
parametri (raportul de comprimare p , presiunea şi temperatura vaporilor, debitul de agent, 
etc.). Acest lucru a permis dezvoltarea unor studii de sensibilitate, pas cu pas, evidenƫiind 
influenƫa fiecărui factor ce cauzează ireversibilităƫile interne.  
  
 Această schemă de calcul poate fi îmbunatăƫită prin introducerea altor ireversibilităƫi 
interne precum şi ireversibilităƫi externe, studiate mai ales în lucrările care folosesc 
Termodinamica în Timp Finit. Devine astfel posibilă o „unificare” între Termodinamica cu 
Viteză Finită şi Termodinamica în Timp Finit. Odată validată, această schemă de calcul poate 
ajuta la optimizarea proiectării maşinilor frigorifice şi pompelor de căldură. 
 Doar printr-o analiză combinată, care ia în calcul ambele tipuri de ireversibilităƫi, 
interne şi externe, şi printr-o analiză economică şi tehnică, "2T  poate fi optimizat asemenea 
COP-ului. Acest obiectiv va fi dezvoltat în studiile următoare. Totodată dezvoltarea unei 
scheme pentru optimizarea maşinilor frigorifice industriale, care în locul utilizării ventilului 
de laminare folosesc piston detentor sau turbină, va fi obiectul unei analize similare celei deja 
dezvoltate pentru compresor, pe baza  Metodei Directe, în cercetările viitoare. 
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CAPITOLUL IV  




 Contextul energetic actual (tensiuni pe pieţele energetice) şi preocupările continue pentru 
protejarea şi îmbunătăţirea calităţii mediului (prin reducerea efectului de seră, a poluării, etc...) 
justifică interesul deosebit în dezvoltarea noilor tehnologii de producere a energiei. 
 Există mai multe tipuri de motoare capabile să transforme energia termică în energie 
mecanică. Motoarele termice utilizate frecvent sunt motoare cu ardere internă, turbinele cu gaze 
şi instalaţii ce funcţionează după ciclul Rankine cu vapori de apă. 
Din nefericire, niciunul dintre aceste sisteme nu este adaptat să valorifice anumite tipuri „de surse 
calde” (energie solară, biomasă, etc...) 
 În schimb, motoarele cu aer cald, cu aport de căldură din exterior prin intermediul unui 
schimbător de căldură, cu sau fără schimbător recuperator, cu maşini care realizează alternativ, 
comprimarea şi destinderea, cu ciclu monofazic deschis sau închis, cu sau fără supape sau 
clapete, sunt capabile să valorifice energia regenerabilă [123] 
 
 
4.2. SCURT ISTORIC 
 
 
 Secolul XIX a fost marcat de numeroase descoperiri ştiinţifice şi tehnice. Toată această 
activitate ştiinţifică intensă l-a îndrumat pe pastorul Robert Stirling (1790-1878) să inventeze 
„motorul cu aer cald”, al cărui brevert de invenţie a fost depus în 1816. În 1818, motorul a fost 
pus în funcţiune.  
 O analiză succintă a primului motor cu aer cald construit de Robert Stirling, arată că 
inventatorul a intuit necesitatea şi importanţa recuperării unei părƫi din căldura conţinută de aerul 
cald ce părăseşte camera caldă, urmată de folosirea căldurii recuperate pentru preîncălzirea 
aerului ce trece din camera rece în camera caldă. În acest scop, Stirling a introdus un schimbător 
de căldură (subdimensionat faţă de cel al motoarelor actuale) cu masa de acumulare a căldurii-
regeneratorul- pe care l-a plasat pe la mijlocul pistonului cald. 




 Motorul folosea drept combustibil cărbune, furniza o putere de 2 CP şi era folosit la 
pomparea apei dintr-o carieră de piatră. 
 Introducerea motorului în industrie, a avut loc în 1843, când fratele inventatorului James 
Stirling l-a pus în funcţiune într-o uzină în care el era inginer. Până în 1922, invenţia a fost 
utilizată în ferme şi în industrie, pentru pomparea apei sau antrenarea altor maşini, astfel că în 
Marea Britanie şi Statele Unite ale Americii se aflau în exploatare peste 10.000 de astfel de 
motoare. 
 De la începutul secolului XX, motorul a întâmpinat dificultăţi majore în impunerea în faţa 
motoarelor cu ardere internă şi a motoarelor electrice, din cauza dificultăţilor tehnologice legate 
de lubrifiere, de etanşeitate, etc. 




Fig. 4.1. Schema constructivă a primului motor Stirling (1818) [124]: 
1 - focar; 2 - cameră caldă; 3 - cilindru; 4 - piston cald; 5 - schimbător de căldură 
regenerativ; 6 - cameră rece; 7 - piston rece; 8 - suporţi  
 
 În 1938, societatea Philips a acordat încredere acestei invenţii, pe care l-a numit „motor 
Stirling”, şi a început proiectarea unui mic motor termic silenţios, destinat pentru antrenarea unor 
generatoare electrice care să încarce bateriile staţiilor de emisie-recepţie din zonele izolate. 
Utilizând materiale şi tehnologii moderne, inginerii firmei Philips au adus motorul inventat de 
Robert Stirling la performanţe tehnice absolut remarcabile. Astfel, randamentul efectiv al unui 
astfel de motor depăşea 40% [124]. 
 După anul 1950, multe firme prestigioase, precum ar fi MAN-MWM, General Motors, 
Ford, United Stirling A.B. (Suedia), dar şi altele, au cumpărat licenţă pentru motoarele Stirling 
Philips. Ulterior au dezvoltat programe de cercetare în domeniul motoarelor Stirling şi alte firme 
şi organizaţii, între care se evidenƫiază NASA.  
 Şi Romania a fost implicată în tendinţa de dezvoltare a acestei tehnologii, între anii 1985 
şi 1989, prin activitatea de cercetare desfăşurată la Institutul Naţional de Motoare Termice din 
Bucureşti.  
 Evoluţia  maşinii Stirling ca maşina frigorifică este strâns legată de evoluţia maşinilor 
frigorifice în general. Funcţionarea unei maşini frigorifice Stirling a fost evidenţiată de John 
Herschel în anul 1834. Acesta a arătat că un motor Stirling care este antrenat din exterior, 
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realizează transferul de căldură de la camera de destindere către camera de comprimare, de unde 
căldura este transmisă către agentul de răcire. Bineînƫeles, trebuie ca spaţiul de destindere să nu 
fie încălzit (în cazul motoarelor Stirling spaƫiul camerei de destindere este încălzit). Primele 
maşini frigorifice Stirling au început să fie folosite în 1870 [124-127]. 
 Dintre maşinile frigorifice cele mai cunoscute sunt maşinile criogenice pentru lichefierea 
aerului şi pentru fabricarea azotului  lichid, maşini  produse începând cu anul 1955, de firma 
olandeză Philips. Astfel de maşini crigeneratoare au fost importate şi în ţara noastră. Începând cu 
anul 1975, maşini criogenice Stirling au fost realizate la I.C.P.I.A.F din Cluj Napoca, sub numele 
comercial C-77 [125]. 
 Mai nou, au fost experimentate maşini frigorifice Stirling, destinate să echipeze frigidere 
de uz casnic. Deoarece aceste maşini folosesc ca agenţi de lucru gaze inerte, ele sunt alternativă 
nepoluantă a maşinilor frigorifice clasice cu comprimare mecanică de vapori ai agentului de lucru 
(freoni, amoniac, etc.) Este vorba de maşinile Stirling duplex, compuse dintr-un motor Stirling cu 
pistoane libere şi dintr-o maşină frigorifică Stirling cu pistoane libere. Cele două maşini folosesc 
în comun acelaşi piston de lucru şi sunt amplasate într-o carcasă comună [128]. 
 
 
4.3. CARACTERISTICI ESENŢIALE ALE MOTORULUI STIRLING 
 
 
 În cadrul dezvoltării durabile, motorul Stirling constituie o alternativă de luat în serios 
pentru o conversie eficientă a energiei regenerabile în lucru mecanic, cu un randament teoretic 
egal cu cel al ciclului Carnot, şi o mare capacitate de adaptare a surselor variate de căldură la 
niveluri scăzute sau ridicate de temperatură. 
 
 Analiza informaţiilor existente în literatura de specialitate disponibilă permite distingerea 
mai multor criterii de clasificare uzuale, dintre care pot fi reţinute următoarele, apreciate ca 
generale: 
1) sensul de parcurgere a ciclului termodinamic Stirling; 
2) modul de interacţiune energetică dintre pistoane şi mediul din exteriorul maşinii Stirling; 
3) tipul mecanismului motor (configuraţii disponibile); 
4) modul în care interacţionează pistoanele cu agentul de lucru; 
5) numărul de cilindri. 
 
 Alături de criteriile generale (sensul de parcurgere a ciclului termodinamic şi schema 
constructivă echivalentă) sunt foarte importante criteriile ce permit evidenţierea particularităţilor 
schemelor constructive. 
 
1) După sensul de parcurgere a ciclului termodinamic Stirling se deosebesc: 
 
 motoare Stirling, când ciclul este parcurs în sens direct (în sens antitrigonometric) – când 
absorb energia termică furnizată de o sursă caldă şi o transformă în energie mecanică. 
 maşini frigorifice şi pompe de căldură Stirling (maşini receptoare), când ciclul este 
parcurs în sens invers (în sens trigonometric) – absorb energia mecanică şi o transformă în 
energie termică, din care o parte  este primită de rezervorul rece iar cealaltă parte este redată 
rezervorului cald. 
Această categorie poate fi completată cu maşinile cuplate Stirling, care utilizează două sisteme 
termice Stirling - un motor ce antrenează o maşina frigorifică Stirling. Maşina Stirling duplex 
rezultată poate fi instalată pe orice ladă frigorifică, în exteriorul ei, cu schimbătorul de căldură în 




care se produce frigul introdus în spaţiul răcit şi cu schimbătoarele de căldură care evacuează 
căldura din maşină, plasate pe suprafaţa exterioară a lăzii. 
 
2) După modul de interacţiune energetică dintre pistoane şi exteriorul maşinii Stirling se 
deosebesc: 
 maşini cinematice, la care pistoanele interacţionează energetic cu exteriorul prin 
intermediul unui mecanism motor; 
 maşini dinamice, numite şi „cu pistoane libere“, care nu au mecanism motor, 
interacţiunea cu exteriorul făcându-se electromagnetic, termic sau mecanic; 
 maşini combinate, la care pistonul motor este cuplat la un mecanism, iar pistonul 
împingător este piston liber. 
 
3) După tipul mecanismului motor (configuraţii disponibile). 
  
 Maşinile cinematice se subclasifică în maşini tip Alpha, Beta şi Gamma, subcategorii care 
la rândul lor pot fi proiectate în diverse asocieri în funcţie de creativitatea inginerului proiectant. 
Clasificarea originală a lui Kirkley-Walker [123,129] indică, însă, cele trei variante constructive 
principale menţionate anterior. 
 Configuraţia elementară, Alpha, este caracterizată de dispunerea celor două pistoane de o 
parte şi de alta a schimbătoarelor de căldură, fiecare evoluând în doi cilindri separaţi, dispuşi în 
linie sau în (V). 
 În configuraţia Beta, pistoanele (pistonul de lucru şi deplasatorul) lucrează în cilindri 
coaxiali, ambele spaţii (de comprimare şi destindere) fiind generate în acelaşi cilindru. 
 În confirguraţia Gamma, pistonul deplasator şi pistonului de lucru evoluează în cilindri 
separaţi, păstrând însă spaţiul de comprimare comun.  
 
 Configuraţia Alpha  
 
 Interesul pentru o astfel de configuraţie provine din faptul că deţine un volum măturat în 
spaţiul de destindere, diferit de cel din spaţiul de comprimare. Configuraţia elementară Alpha este 
mai nefavorabilă decât celelalte, din punct de vedere al randamentului mecanic, din cauza 




Fig. 4.2. Motorul Stirling tip Alpha. 
 
Totuşi ea prezintă ca avantaje principale: 
 costul scăzut de fabricaţie şi de întreţinere, cilindrii şi pistoanele provenind din producţie 
standard. 
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 volumul mort – diferenţa între volumul total al fluidului de lucru şi volumul măturat - 
este mai mic. Un volum mare, implică o variaţie de presiune mai scăzută şi, prin urmare, un lucru 
mecanic produs la nivelul pistonului corespondent, mai mic. 
 design-ul său este flexibil. Se pot utiliza unul sau mai mulţi cilindri. 
  
 Modelul Alpha este singurul în care nu există piston deplasator, gazul deplaseazându-se 
între pistoane identice aparţinând unor cilindri diferiţi. 
 
În acest caz se pot distinge două situaţii: 
 simplu efect (V-161 de la SOLO), în care o singură faţă a pistonului intră în contact cu 
gazul de lucru. În acest caz, un piston serveşte la comprimare, iar celălalt la destindere. 
     Pentru V-161, cilindrii de comprimare şi de destindere sunt configuraţi în (V), astfel 
încât să formeze un unghi de 90o între cele două axe, permiƫând, astfel, defazajul unghiului de 
vibrochen al pistoanelor de destindere şi de comprimare. 
 dublu efect în care pistoanele comprimă gazul şi primesc lucru mecanic (STM4-120 şi 
PP16AC, - Tabelul 4.2) pe cele două feţe ale lor; modelele dublu efect (4 pistoane) prezintă o 
configuraţie simetrică faţă de vibrochen. 
 
 
Fig. 4.3. Motor Stirling cu pistoane dublu efect.  
 
 
 Configuraţia Beta  
 
 Mai compactă decât cea a modelului Alpha, configuraţia Beta este caracterizată de un 
volum mort minim. Această configuraţie este afectată de mai puţine vibraţii şi frecări mecanice, 
decât modelul Alpha, însă prezintă şi câteva inconveniente: 
 complexitatea sistemului cinematic: biela pistonului deplasator trebuie să traverseze 
pistonul. 
 problemele conducţiei între sursa rece şi cea caldă prin cilindru 
 design mai puţin flexibil 







Fig. 4.4. Motor Stirling tip Beta  
 
 Modelul Beta este cel mai compact dintre modelele cinematice, deoarece pistonul de 
lucru şi deplasatorul sunt în acelaşi cilindru. Pistonul de lucru, prin intermediul oscilaţiilor sale, 
generează comprimarea şi destinderea, iar pistonul deplasator serveşte la transferul gazului de la 
o sursă la alta. Alegerea materialului pentru cilindru şi pentru deplasator este esenţială, deoarece 
pot apărea fenomene de conducţie prin cilindru şi deplasator. 
 
 Configuraţia Gamma 
 
 În modelul Gamma, pistonul şi deplasatorul sunt dispuşi în cilindri diferiţi. Acest model 
este utilizat mai ales pentru aplicaţii de cercetare sau de putere scăzută. 
Această configuraţie prezintă un inconvenient major, şi anume acela al existenţei unui volum 
mort de comprimare foarte important, nefiind, în consecinţă, posibilă plasarea simultană a 
pistonului deplasator în punctul său mort inferior, iar a pistonului de lucru în punctul său mort 
superior. În consecinţă, motoarele sunt mai voluminoase şi grele, în timp ce puterea produsă este 




Fig. 4.5. Motor Stirling tip Gamma.  
 
Configuraţia Gamma posedă un cilindru ce conţine deplasatorul, şi unul închis de pistonul motor. 
Configuraţiile Beta şi Gamma posedă două piese mobile, deplasator şi piston de lucru, dar doar o 
singură piesă produce sau consumă lucru mecanic, respectiv pistonul de lucru. 
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4) După modul în care interacţionează pistoanele cu agentul de lucru, maşinile Stirling se 
clasifică în: 
 maşini cu pistoane cu simplă acţiune; 
 maşini cu pistoane cu dublă acţiune; 
 maşini cu piston de lucru cu simplă acţiune şi piston deplasator cu dublă acţiune. 
Clasificarea după modul de interacţiune dintre pistoane şi agentul de lucru se referă atât la 
pistoanele de lucru cât şi la pistoanele deplasatoare care intră în construcţia unui monocilindru 




5) După numărul de cilindri se disting: 
 
 maşini Stirling monocilindrice - acestea au cilindrul plin de gaz şi două pistoane. Un 
capăt al cilindrului este ţinut în contact cu sursa, iar celălalt capăt cu sursa rece. Pistonul 
deplasator are rolul de a muta gazul dintr-un volum în celalalt, în timp ce pistonul de lucru se 
mişcă alternativ, determinând încălzirea sau răcirea gazului; 
 maşini Stirling policilindrice. Gazul de lucru evoluează între capul cald şi cel rece al 
motorului, lucrul mecanic fiind dezvoltat prin încălzirea gazului de lucru. 
Această clasificare este utilă în special dacă se studiază comportarea dinamică a maşinii. 
 
6) Tipul mecanismului motor 
 
 Se disting trei tipuri de cuplaje: 
 
 cuplaj rigid (motoare cinematice) 
 cuplaj gazos 
 cuplaj lichid 
 
 În primul caz, cel al cuplajului rigid, pistoanele de lucru şi/sau deplasatoarele sunt legate 
între ele şi la un arbore cotit printr-un mecanism, determinând astfel fazele ciclului şi permiţând 
transformarea mişcării liniare a pistonului sau pistoanelor, într-o mişcare circulară. Principala 
condiţie a alegerii unui mecanism de cuplaj între pistoane este cercetarea unui sistem simplu, şi 
deci, mai ieftin din punct de vedere al fabricaţiei şi întreţinerii. 
 
Principalele tipuri de cuplaje rigide sunt [123,131,132]:  
 cu platou oscilant (swash-plats)  
Platoul oscilant este un disc montat pe un arbore, prin intermediul unui rulment, a cărui axă face 
un unghi cu cea a arborelui. Astfel este „animat” de mişcarea oscilantă. 
 culisant (scotch yoke) 
Mecanismele cele mai utilizate sunt sistemele bielă-manivelă, cuplajul rombic şi platoul oscilant. 
 rombic (Fig. 4.6) 
Mecanismul a fost brevetat în 1953 şi a devenit public în 1971. Acest sistem permite evitarea 
presurizării carterului, echilibrarea inerţiei motorului, şi eliminarea frecărilor care apar în 
mecanismele clasice. Este un sistem mecanic simetric faţă de axul cilindrului. Două manivele 




legate la două angrenaje se rotesc în sens opus. Între ele există două legături pe care sunt ataşate 
pistonul de lucru şi deplasatorul. 
 
 
Fig. 4.6. Mecanism cu cuplaj rombic [123]. 
  
 În cazul cuplajului gazos, diferenţa de presiune de deasupra şi de dedesubtul 
deplasatorului şi pistonului, determină fazele ciclului. Pistonul nu este, deci, legat din punct de 
vedere mecanic de un arbore. 
În cazul particular al unui generator, generarea de electricitate este obţinută datorită unui 
alternator liniar inclus în cilindru. 
 
Principalele tipuri de cuplaje gazoase sunt: 
 
 pistoane libere (ambele pistoane, de lucru şi deplasator sunt libere); 
 Motorul Stirling cu pistoane libere a fost inventat de William Beale în deceniul al 
şaselea al secolului trecut. Acest motor nu are mecanism pentru transformarea mişcării de 
translaţie în mişcare de rotaţie şi nici pentru corelarea pistoanelor. Aceste motoare pot fi 
construite etanş, lucru care constituie un avantaj, pot funcţiona în orice poziţie şi pornesc singure. 
 Pistonul deplasator şi cel motor, dispuse în acelaşi cilindru, sunt concepute astfel încât să 
aibă o funcţionare similară unui oscilator armonic. Pistonul motor şi deplasator „flotează” pe 
palierele cu gaz şi oscilează datorită unor arcuri mecanice plane. Mişcarea liniară a pisonului nu 
este transformată în mişcare circulară, contrar celorlalte modele. Producerea electricităţii este 
posibilă datorită unui generator liniar, inclus direct în motor. Pistonul trece printr-o bobina 
electromagnetică fixă, producând o frecvenţa cvasi-constantă (frecvenţa de oscilare a sistemului 
mobil). 
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Fig. 4.7. Motor Stirling cu pistoane libere [123] 
 
 Gazul plasat între fluidul de lucru şi deplasator are rol de arc. Rezistenţa arcului, adică 
presiunea gazului, este reglată cu ajutorul unei electrovalve. Cu cât rezistenţa este mai mare, cu 
atât deplasatorul este mai strâns legat de pistonul motor.  
Reglarea presiunii gazului din volumul tampon, permite controlul defazajului şi amplitudinea 
pistonului deplasator. 
 
 pistonul deplasator liber 
 Acestea sunt maşini cu deplasator liber şi piston cinematic (numite „Ringbom”). 
Ringbom-ul este un model hibrid, aflat între modelul Gamma şi cel cu piston liber. Pistonul de 
lucru şi deplasatorul sunt plasate în doi cilindri diferiţi, dar deplasatorul nu este legat mecanic la 
arborele cotit. El este activat de diferenţa presiunii, variabilă, de la extremităţile tijei de ghidaj 
[133]. 
 
 piston de lucru liber 
 În acest caz pistonul motor este liber şi deplasatorul cinematic (maşinile lui MARTINI). 
În cazul cuplajului lichid, pistoanele sunt conectate prin intermediul unui lichid sau chiar ambele 
pistoane fiind constituite din lichid. Acesta este cazul motorului numit „fluidyne”, în care cele 
două pistoane sunt reprezentate de coloane de lichid oscilant. 
 
 
Pentru maşinile Stirling frigorifice este utilă şi o clasificare după un criteriu specific. 
 
7) Valoarea temperaturii utile produse: 
 
●   + 40 °C ... + 60 °C - pompe de căldură; 
●   – 40 °C ... + 10 °C - maşini frigorifice (pentru frigidere casnice, etc.); 











4.4. COMPANII IMPLICATE ÎN PROGRESUL MAŞINILOR STIRLING 
 
 
 De studiul şi dezvoltarea maşinilor Stirling, sunt preocupate un număr impresionant de 
companii şi organizaţii guvernamentale din lume: SUA, Rusia, Germania, Canada, China, 
Japonia, India, Slovacia, Croaţia, Franţa, Marea Britanie, Suedia, Olanda, România, Israel, Africa 
de Sud, Danemarca. 
 În anul 1958, compania americană General Motors din Detroit a achiziţionat licenţa 
motoarelor Philips-Stirling, fiind primii care au avansat cercetări pentru adaptarea motoarelor 
Stirling pentru automobile şi motociclete, pentru submarine, şi pentru aplicaţii în cosmos. 
 În anul 1967 şi 1968 consorţiul german MAN-MWM şi firma suedeză United Stirling 
A.B. au cumpărat licenţa companiei Philips, colaborând pentru realizarea motoarelor Stirling 
pentru automobile şi pentru grupuri energetice destinate unor nave de suprafaţă sau a unor 
submarine [124]. 
 
Tabelul 4.1. Motoare Stirling din perioada modernă [124]  
 






Putere Turaƫie Utilizare Felul 
mecanismului 
motor 






1967 2-235 2 235 85 3000 Iahturi romboidal 


























1968 4-615 4 615 150 2400 Nave, 
automobile 
romboidal 
1972 V4X 4  40 4500 automobile Biela-
manivelă 
1975 P40 4-linie  40 4500 autovehicule  
 P150V
8 











1959 GPU-3 1  3 3600 Generator 
electric 
romboidal 
1960    425  Nave romboidal 
  4 50 16.2 2400  Placa 
inclinată 




1967  1 95 7.4 3000 laborator Biela-
manivelă 
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1978 Mod I   50 4000 automobile Biela-
manivelă 













































 PCP  133 3 1600 cogenerare  
  
La această centralizare mai pot fi adăugate următoarele companii: 
 Sunpower Inc.-lider mondial în producerea motoarelor şi maşinilor frigorifice Stirling cu 
pistoane libere şi compresoarelor liniare. A fost înfiinţată în 1974 de William Beale pornind de la 
invenţia sa, motoarele Stirling cu pistoane libere, brevetate în 1971. 
 Global Cooling este o filială a Sunpower, destinată dezvoltării maşinilor frigorifice Stirling cu 
pistoane libere pntru aplicaƫiile casnice. Sunt mai eficiente decât instalaƫiile frigorifice cu 
comprimare mecanică de vapori obişnuite, şi au avantajul că sunt compacte, portabile şi folosesc 
ca agent de lucru heliu. 
 Dupa 1970 guvernul SUA, prin Departament of Energy (DOE) a finanƫat NASA Glenn 
Research Center pentru a efectua cercetări în domeniul instalaƫiilor energetice cu motoare 
Stirling de mare putere (370-1500kW). NASA, în prezent, continuă cercetările (peste 5000 de 
activităti curente de cercetare) privind instalaƫii energetice cu motoare Stirling cu pistoane libere 
şi cu generatoare electrice liniare, instalaƫii destinate navelor cosmice.  
  
 În România primele maşini Stirling aduse din Olanda şi URSS, au fost maşinile 
criogenice Stirling-Philips, ce au fost folosite la lichefierea aerului şi separarea azotului lichid 
folosit pentru conservarea materialului biologic în zootehnie. Începând cu 1975, acest tip de 
maşini a fost fabricat la ICPIAF, Cluj Napoca. În 1984 INMT- Institutul National de Motoare 
Termice din Bucureşti, a demarat primul program de cercetare pentru construirea unor motoare 




Stirling policarburante, care să antreneze generatoare electrice staƫionare, program la care au 
colaborat numeroase instituƫii şi intreprinderi, între care membrii Catedrei de Termotehnică, 
Maşini Termice şi Frigorifice  (UPB), ICPIAF Cluj Napoca şi ICEMENERG Bucureşti.  
 De asemenea, activitatea intensă de cercetare în cadrul Catedrei de Termotehnica, Maşini 
Termice şi Friforifice, în domeniul maşinilor Stirling poate fi cuantificată şi în efortul depus şi 
lucrările rezultate ale cadrelor didactice şi ale studenƫilor implicaƫi: Victor Pimsner, Lazăr 
Stoicescu, Vsevolod Radcenco, Stoian Petrescu, Gheorghe Popescu, Monica Costea, Traian 
Florea, Alexandru Dobrovicescu, Camelia (Petre) Stanciu. 
  
 
 Ofertele constructorilor pentru fiecare tip de motor 
 
 Domeniile de aplicabilitate ale maşinilor Stirling, atât ca motoare termice, cât şi ca 
maşini frigorifice, sunt vaste şi în continuă expansiune, fapt pentru care numărul organizaƫiilor 
implicate în analiza, îmbunătăƫirea, dezvoltarea şi comercializarea unor astfel de sisteme este în 
continuă creştere. 
Ofertele constructorilor pentru fiecare tip de motor sunt reunite în Tabelul 4.2. 
 
Tabelul 4.2. Constructorii diferitelor tipuri de motoare Stirling [123] 
 
 Model Tip 
TAMIN TESE001 Beta 
TESE002 Beta 
TESE004 Beta 
WHISPER TECH WG800 Alpha 
PP16DC Alpha 
PP16AC Alpha 
SIGMA PCP1-130 Beta 
SUNPOWER Biowatt Piston Liber 
STIRLING TECHNOLOGIE INC. ST-5 Beta 
STM STM4-120 Alpha 
STIRLING TECHNOLOGIE COMPANY Remote Gen 350 Piston Liber 
SOLO V-161 Alpha 





Avantajele principale ale acestui tip de motor sunt: 
  Posibilitatea utilizării a diverse surse de energie termică (convenţionale şi surse noi 
regenerabile); 
Principalii combustibili utilizaţi de constructori sunt: gaz natural, propan, motorină, biomasă şi 
energie solară. Câţiva constructori, precum WhisperTech sau Stirling Thermal Motors, propun 
motoare care pot utiliza mai mulƫi combustibili prin schimbarea arzătorului. 
  Nivelul scăzut de poluare; 
Emisiile poluante scăzute constituie un avantaj major comparativ cu cele ale motoarelor cu ardere 
internă. 
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Tabelul 4.3.  Comparaƫia emisiilor [129] 
 
Emisii (mg/s pe kW) Motor Stirling Motor Diesel 
CO 0.15-0.4 0.25-6.5 
Hidrocarburi 0.004-0.008 0.78-15.6 
NOx 0.15-0.25 0.5-2.6 
 
 
Tabelul 4.4. Valorile emisiilor, furnizate de producătorii motoarelor Stirling [123] 
 
Emisii (ppm/kW) SIGMA(gaz) STM(biomasă) STC(metan) SOLO(gaz) 
CO 8.3-16.6 6.66 28.57 2.22 
Hidrocarburi 0.1-0.33 - - - 
NOx 1.16-1.33 4.33 14.29 1.11 
 
  Nivelul scăzut al zgomotului produs, asigurat de lipsa exploziei, de regularitatea 
cuplului produs de arborele cotit şi de posibilitatea echilibrării perfecte a motorului; 
  Durată de viaţă ridicată; 
  Mentenanţă redusă: în absenţa contaminării lubrifiantului cu produşii de ardere, lagărele 
şi garniturile fiind poziƫionate în principal pe partea rece a maşinii, nu este necesară o întreţinere 
regulată;  
  Sunt cele mai eficiente sisteme din punct de vedere al performanƫelor atinse. NASA 
raportează un randament de conversie de 40% (raportul dintre puterea mecanică produsă şi 
puterea termică necesară antrenării. Un motor Stirling real atinge 50% din randamentul teoretic; 
 Motoarele Stirling sunt motoare cu ardere externă, ceea ce conduce la o destindere a 
agentului de lucru către mediul exterior, şi nu către un cilindru de răcire. De asemenea, procesul 
de ardere poate fi mai uşor controlat din exterior, evitând riscul producerii unor explozii; 
 Ca maşini frigorifice, nu utilizează agenƫi de lucru din clasa compuşilor chimici 
carbofluorocloruraƫi (CFC şi freoni- a căror prezenƫă în atmosfera Pământului are grave efecte 
poluante), ci agenƫi de lucru convenƫionali „curaƫi” (aer, hidrogen, azot şi heliu), ceea ce le 
recomandă în instalaƫii de aer condiƫionat sau instalƫii frigorifice portabile; 
 Pot fi utilizate şi în sistemele de cogenerare. O instalaƫie de cogenerare a energiei 
electrice şi termice cu motor Stirling este capabilă să înlocuiască simultan în locuinƫă, sistemul de 
alimentare cu energie electrică de la reƫea şi sistemul de încălzire a locuinƫei şi de producere a 






 Pe lângă numeroase avantaje, motorul Stirling prezintă şi anumite obstacole tehnologice. 
Notăm dintre acestea:  




 Probleme legate de fenomenele extrem de complexe referitoare la mecanica fluidelor 
compresibile, de termodinamică şi transferul de căldură în schimbătoarelor şi regenerator. 
 Absenţa cvasi-totală a metodelor şi analizelor de modelare termodinamică pentru 
simularea câmpurilor instantanee de presiuni şi temperaturi. 
 Rezistenţa materialelor utilizate în procesul de fabricare (bazate pe aliaje de nichel), la 
temperaturi şi presiuni ridicate ( C1000500 o , bar15060  ). 
Se remarcă un nivel ridicat al solicitării mecanice datorită faptului că agentul de lucru din maşină 
este comprimat la presiuni ridicate, în scopul obƫinerii unei puteri specifice satisfacătoare (putere 
mecanică obƫinută raportată la greutate şi volum) pentru a reduce costul de fabricare (prin 
evitarea dimensiunilor de gabarit foarte mari) [34,134] 
Schimbătoarele de căldură trebuie să reziste unor solicitări continue (faƫă de motoarele cu ardere 
internă la care aceste solicitări sunt intermitente şi, deci, se pot utiliza şi materiale de genul 
fontei) şi în special efectelor corozive ce apar la temperaturi ridicate [34,134]. 
 La maşinile cu pistoane libere, apare problema pornirii cu întârziere, ceea ce implică 
un timp de încălzire suplimentar faƫă de motoarele cu ardere internă. 
 Puterea produsă de un motor Stirling este constantă şi nu poate fi uşor variată. Pentru a 
varia puterea ar fi necesar să se modifice fie volumele maturate, fie masa de agent de lucru din 
motor, lucru care implică costuri suplimentare pentru butelii de stocare a gazului sau generatoare 
de gaz [34,134]  
 Dificultatea asigurării etanşeităƫii volumelor de lucru cu un cost energetic mic, ca şi în 
cazul motoarelor cu ardere internă. 
 
 
4.7.  APLICAȚII ALE MOTOARELOR STIRLING 
 
 
 Printre aplicaƫiile acestui tip de maşină, cele mai importante sunt: 
 Încărcătoare pentru baterii; 
 WhisperTech a comercializat deja în Europa, WhisperGen DC, utilizat pentru încărcarea 
bateriilor vapoarelor; 
 Producerea electricităƫii la putere scăzută pentru nevoile locale: camping-uri, lucrări 
publice, etc.; 
 Propulsia navelor şi submarinelor; 
Unul dintre avantajele majore ale motoarelor Stirling, pe lânga sursă de putere a sub-marinelor, 
constă în faptul că, pe de o parte emisiile sonore sunt reduse, şi pe de altă parte camera de ardere 
poate fi presurizată. Astfel gazele de ardere pot fi aruncate în apa mării (pentru orice scufundare 
de minim 200m); 
 Producerea electricităƫii pentru vehiculele hibride; 
Motorul Stirling poate fi inversat şi utilizat în vehiculele hibride. STM (Stirling Thermal Motors) 
a colaborat cu DOE şi cu General Motors Corporation, pentru crearea unui vehicul hibrid, 
Cătălina DOBRE – Teză de doctorat 
 
funcƫionând cu un motor Stirling de 40 kWe, numit HEV. Compania SIGMA face deasemenea 
cercetări în acest sector. 
 Unităƫi pentru producerea frigului criogenic; 
Ciclul motor Stiring poate fi deasemenea uilizat pentru producerea frigului criogenic  de 
C200o . Stirling Technology Company a dezvoltat sistemul BeCOOL având o capacitate de 
W15  şi realizând C96 o . 
 Instalaƫii de ventilare;  
Motorul Stirling poate avea aplicaƫii pe piaƫa ventilatoarelor. Stirling Technology Company a 
realizat un ventilator care recuperează căldura şi care funcƫionează cu un motor Stirling. Sistemul 
se numeşte RecupAerator. 
 Producerea electricităƫii pornind de la biomasă în zonele rurale; 
Produsul arderii biomasei este trimis către schimbătorul cald unde se încălzeşte gazul de lucru. 
Aceste produse de ardere pot obtura tuburile încălzitorului, mai ales din cauza faptului că gazul 
produs prin ardere intră în contact direct cu schimbătorul cald. Centrifugarea gazelor la ieşirea 
din arzător, este o soluƫie pentru evitarea obturării tuburilor încălzitorului. Această tehnică 
impune un design al motorului foarte complex, preƫul unităƫii devenind astfel mai crescut. 
O altă soluƫie care este, de asemenea, obiectul cercetărilor, este design-ul unui schimbător mai 
uşor de curăƫat. Cei mai avansaƫi producători ai acestei tehnologii sunt: 
-Stirling Thermal Motors, cu Bio Stirling 
-Sunpower, cu BioWatt 
 Producerea electricităƫii pornind de la energia solară pentru aplicaƫii terestre; 
Această  tehnologie, utilizează în prezent oglinzile parabolice pentru concentrarea energiei 
soarelui într-un receptor situat în punctul focal al discului. Fluidul, în receptor, încălzit până la 
C750 o , este utilizat într-un motor de tip Stirling ataşat receptorului, pentru a produce 
electricitate. Puterea electrică medie obƫinută prin utilizarea unui motor Stirling este de 
kW25 . Încercări experimentale pentru motoare Stirling de la 5 la 10kW au furnizat rezultate 
satisfăcătoare. 
Motoarele Stirling sunt propice pentru „dish/engines” pentru combustia lor externă şi 
randamentul lor ridicat. Există numeroase cercetări în domeniul Dish/Stirling, mai ales în Statele 
Unite ale Americii, mai precis în Arizona, unde compania electrică APS este foarte activă. 
În Europa, se pot distinge 2 proiecte principale: 
-HYHPIRE (Receptor, hybrid sodium heat pipe receiver) pentru Dish/Stirling în universităƫile 
germane (Universitatea din Essen, Osnabruck , Dortmund) 
-proiect pe Dish/ Stirling în Spania, între Universităƫile din Ovideo şi Centrul de Cercetări 
Energetice, de Mediu şi Tehnologice (CIEMAT) 
Constructorii motoarelor Dish/Stirling  sunt: 
-SOLO, cu V-161 (11kW) 
-SES/KOCKMUS, cu 4-95(25 kW) 
-Stirling Thermal Motors, cu STM-4-10 (25kW) 
 
 Producerea electricităƫii pornind de la energie solară, pentru aplicaƫiile spaƫiale; 
 Producerea electricităƫii din energie solară, pentru aplicaƫiile spaƫiale a fost obiectul 
multor studii din Statele Unite şi Japonia. Panourile fotovoltaice ce captează radiaƫia solară 
pentru alimentarea cu energie a sateliƫilor, prezintă două inconveniente majore: 
 -dificultăƫi în asigurarea unei înclinaƫii precise spre soare; 




 -volumul lor mare din cauza randamentului scăzut al celulelor fotovoltaice.  
Contrar, motorul Stirling este foarte bine adaptat pentru astfel de aplicaƫii datorită performanƫelor 
sale energetice. 
 Cogenerarea în sistemul terƫiar şi rezidenƫial. 
Calităƫile intrinseci referitoare la curăƫenia, fiabilitatea şi lipsa necesităƫii întreƫinerii, dar mai ales 
silenƫiozitatea, recomandă motorul Stirling ca element de cogenerare la scara locuinƫelor 
rezidenƫiale. 
 
Tabelul.4.5 Caracteristici de cogenerare cu motoarele Stirling 
 
 Putere Randament 
Energie electrica 0.55-9 kWe 10-25 
Energie termica 5-25 kWth 62-83 
 
Caracteristicile motoarelor Stirling disponibile pe piaƫă, pentru aceste aplicaƫii sunt rezumate în 
Tabelul 4.5. 
 






WG800 Rezidenƫial, vapoare 
PP16DC Încărcător de baterie 
PP16AC Rezidenƫial 




Remote Gen 350 Rezidenƫial, şi unităƫi frigorifice 
V-161 Rezidenƫial 
SEM Rezidenƫial 
Kockmus 4-95 Rezidenƫial 
 
 Posibilităƫile de utilizare a maşinilor Stirling, sunt departe de a fi epuizate, dar pentru 
valorificarea lor sunt necesare atât noi cercetări pentru perfecƫionarea lor, cât şi răspândirea 














MODELE DE ANALIZĂ EXISTENTE ALE MOTORULUI STIRLING 
5.1. INTRODUCERE 
 
 Datorită faptului că ipotezele ciclului Stirling ideal nu se regasesc în funcţionarea reală a 
motorului, randamentul termic al ciclului real este inferior celui realizat de ciclul Carnot. El este 




rel     (5.1) 
Acest randament mai este numit şi randament consecinţă a Principiului al II-lea al 
Termodinamicii, II . 
 Calitatea termodinamică a unui motor termic poate fi analizată prin prisma randamentului 
exergetic, care permite luarea în considerare a nivelului de temperatură la sursa caldă, iar lucrul 
mecanic furnizat de motor este comparat cu potenţialul exergetic al sursei calde. Cu alte cuvinte 
pentru a compara în mod coerent două motoare nu este suficientă confruntarea randamentelor 
termice, nivelul de temperatură al sursei calde fiind un parametru important ce trebuie luat în 
calcul. Exergia reprezintă o măsură a lucrului mecanic maxim care poate fi obţinut de un ciclu 
reversibil. Astfel randamentul exergetic al unui motor se exprimă după cum urmează [136-139]: 
 
calde  surseial exergetic lpotentialu
furnizat mecanic lucrul
ex      (5.2) 
 
 Ceea ce numim ciclu practic [1] contrazice ipotezele ce au servit idealizării prin: 
 
 mişcarea continuă (sinusoidală) mai degrabă decât discontinuă a celor două pistoane în 
cilindru; 
 distribuţia de o manieră ciclică şi dependenţa de timp a fluidului pe diferitele nivele de 
temperatură; 
 transferul de căldură limitat în schimbătoarele de căldură, datorită suprafeţelor lor finite; 




 comprimarea şi destinderea, sunt în realitate, evoluţii adiabatice mai degrabă decât 
izotermice, ceea ce impune prevederea unor schimbătoare de căldură adiacente spaţiului de 
comprimare şi celui de destindere; 
 consecinţele luării în considerare a spaţiului mort asupra performanţelor motorului; 
 existenţa pierderilor termice către mediul înconjurător, a pierderilor aerodinamice şi prin 
frecare, a pierderilor de fluid prin neetanşeităţi; 
 regenerarea imperfectă a căldurii în regeneratorul maşinii. 
 
 Toate aceste aspecte sunt dovada restricţiilor impuse de funcţionarea reală a maşinii, al 
căror rezultat îl constituie reducerea importantă a performanţelor faţă de cele realizate în cazul 
considerării ciclului ideal. Rezultă, astfel că dacă se doreşte abordarea studiului maşinii Stirling 
de o manieră mai realistă şi obţinerea unor rezultate mai apropiate de cele reale, de funcţionare, 
analiza ciclului pe baza Termodinamicii Ireversibile se impune fără echivoc. 
 Până în prezent au fost dezvoltate diverse analize teoretice ale ciclului practic, precum şi 
simulări pe calculator. Studiile existente  ale motoarelor Stirling pot fi clasificate în 3 analize [1] 
folosind un număr de ordine corespunzător, cuprins între 0 şi 3.  
      O clasificare a acestor analize în funcţie de gradul de perfecţiune, inspirată din lucrări 
anterioare [123,140,141], şi completată de noi, poate fi următoarea: 
 analiza aproximativă 
 analiza de ordin I, (ciclul teoretic) 
 analiza de ordin II, (ciclul practic) 
 analiza de ordin III (analiza cuplată) 
   
 
5.2. ANALIZA APROXIMATIVĂ 
 
 O metodă aproximativă, bazată pe date experimentale, a fost propusă de William Beale în 
anii 70 [142]. Beale arăta că puterea unui motor Stirling ar putea fi exprimată cu ajutorul unei 
relaţii semi-empirice de forma: 
)(~ TffVphW cm       (5.3) 
cu: mW - puterea mecanică produsă de motorul Stirling [W]; 
h - constantă ce trebuie determinată în funcţie de tipul maşinii [-]; 
p~ - presiunea medie a gazului pe parcursul ciclului [Pa]; 
f - frecvenţa de rotaţie a maşinii [s-1]; 
CV - volumul de gaze măturat în timpul comprimării [m
3]; 
)(Tf - funcţie a temperaturii sursei calde [-]. 
 
Senft [143] şi West [144] confirmă validarea modelului semi-empiric al lui Beale. West propunea 








 ~0025.0     (5.4) 
Aceste analize furnizează un mod simplu şi rapid pentru a estima puterea motorului, pornind de 
la geometria acestuia, însă ele rămân totuşi  limitate şi aproximative. 
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5.3. ANALIZA DE ORDIN I 
 
 Modelarea de ordin I este utilizată pentru a descrie într-o manieră simplă şi rapidă (timp 
de calcul redus), performanţele motorului. Metodele de analiză de ordin I se bazează pe analiza 
fiecărui proces al ciclului ce se desfăşoară într-un timp limitat, punctul de plecare fiind ciclul 
teoretic (două izoterme şi două izocore). 
       Analizele ciclului toretic sunt bazate pe ipoteza reversibilităţii proceselor termodinamice 
şi sunt completate (corectate) prin luarea în considerare a pierderilor interne şi externe ale 
sistemului studiat. Două metode de analiză de ordin I au reţinut atenţia noastră: metoda 
Termodinamicii în Dimensiune Fizică Finită (TDFF) şi Metoda Directă.  
 Analiza TDFF ţine cont de ireversibilităţile interne şi externe care însoţesc procesele reale 
în timpul funcţionării motorului. Ea este reprezentată în general de „analiza ciclului endo- şi 
exoireversibil”. Această metodă ia în considerare: diferenţa de temperatură la schimbătoarele de 
căldură (timp de contact finit între fluidul motor şi sursa de căldură), suprafeţele de schimb de 
căldură finite (sau conductanţe finite), viteza finită de deplasare a elementelor mobile ale maşinii 
ceea ce imprimă o viteză finită de derulare a proceselor termodinamice şi regenerarea imperfectă 
în regenerator. De asemenea, este studiat impactul dinamic suplimentar datorat dependenţei 
coeficientului de schimb de căldură, de viteza de rotaţie a motorului [137], [102].  
 Metoda Directă este o metodă de analiză şi optimizare a ciclurilor care se desfăşoară cu 
viteză finită. Baza acestei metode o reprezintă Principiul I al Termodiamicii pentru procesele cu 
viteză finită, care este aplicat fiecărui proces al ciclului. Performanţele ciclului sunt evaluate 
luând în considerare ireversibilităţile interne şi externe generate în interiorul maşinii, ca de 
exemplu: 
  Pierderi de presiune datorate laminării gazului, la trecerea prin regenerator; 
  Pierderi de presiune datorate vitezei finite a pistonului; 
  Pierderi de presiune datorate frecărilor mecanice interne; 
  Regenerarea imperfectă a căldurii în regenerator. 
 
 
5.4.   ANALIZA DE ORDIN II 
          
 Metodele de ordin II ţin cont de cinematica pistoanelor şi, în plus, de ireversibilităţile 
interne şi externe ale maşinii. De asemenea, se ia în considerare şi neuniformitatea spaţio-
temporală a fluidului de lucru în motor, prin divizarea lui în trei, cinci sau mai multe volume 
cărora li se asociază câte o temperatură caracteristică.  
      Aceste metode folosesc ca ipoteză independenţa pierderilor de energie şi sunt clasificate 
în trei categorii, în funcƫie de modul în care este descrisă evoluţia termodinamică a gazului 
conţinut în volumele variabile ale cilindrilor, în cadrul unei analize simplificate a ciclului: 
izotermă, adiabată şi semi-adiabată.        
 analiza izotermă consideră destinderea şi schimbul de căldură cu sursa caldă în acelaşi 
volum cald, izoterm, iar comprimarea şi schimbul de căldură cu sursa rece în acelaşi volum rece, 
izoterm;  
 analiza adiabată consideră un coeficient de transfer de căldură nul în volumele de 
destindere şi de comprimare, schimbătoarele de căldură fiind separate; 




 analiza semi-adiabată consideră un coeficient de transfer de căldură finit în spaţiile de 
destindere şi de comprimare. 
 
5.4.1.  Analiza izotermă 
 
 Analiza izotermă, sau analiza lui Schmidt (1871), are ca ipoteză principală, evoluţiile 
izoterme ale comprimărilor şi destinderilor şi regenerarea perfectă a căldurii la nivelul 
regeneratorului. 
Analiza izotermă permite determinarea puterii motorului în funcţie de 6 variabile, după cum 
urmează: unghiul de defazaj, raportul temperaturilor volumelor de comprimare şi de destindere, 
raportul volumelor extreme, volumul spaţiului mort, presiunea medie şi turaƫia.  Această 
analiză a fost preluată şi modificată în lucrări recente: [123,145-149] în scopul dimensionării 
maşinilor frigorifice şi motoarelor Stirling. Se arată că analiza lui Schmidt, chiar dacă idealizată, 
constituie un instrument analitic util care ia în considerare principalele variabile de  proiectare şi 
de funcţionare ale motorului. 
  
5.4.2.   Analiza adibată 
 
        Analiza adiabată, se bazează pe ipoteza că spaţiile de destindere şi de comprimare sunt 
perfect izolate şi că volumele schimbătoarelor de căldură în comunicare între ele sunt izoterme. 
Regenerarea este, de asemenea, considerată perfectă. 
         Analiza adiabată este mai realistă decât analiza lui Schmidt, mai ales în cazul motoarelor 
de mari dimensiuni şi care operează la viteze mari (în general motoare de tip Alpha). Pentru 
motoarele de mici dimensiuni şi care funcţionează la viteze mici, o analiză izotermă poate fi la fel 
de precisă ca o analiză adiabată. 
        Citez aici câteva lucrări care au fost bazate pe această analiză [151-153]. 
 
5.4.3. Analiza semi-adiabată 
 
 În analiza semi-adiabată, coeficienţii de transfer de căldură au valori finite. Cea mai 
simplă analiză, introdusă de Finkelstein [154] ţine cont de transferul de căldură în spaţiile de 
destindere şi comprimare. 
         Temperaturile pereţilor acestor volume sunt  presupuse a fi constante şi egale cu cele ale 
sursei calde şi ale sursei reci. Schimbătoarele de căldură şi regeneratorul sunt considerate a fi 
perfecte. 
           
  
5.5.  MODELĂRI DE ORDIN III SAU CUPLATE  
 
 Cu scopul realizării unei analize mai fine a numeroaselor fenomene locale ce se produc 
într-un motor Stirling, este necesară recurgerea la o analiza cuplată, care este mai realistă şi 
„completă” decât analizele precedente (simulând procesele termodinamice şi aerodinamice care 
au loc în maşină), ceea ce implică şi un timp de calcul mai mare. 
Metodele cuplate analizează numeroasele fenomene locale care au loc într-un motor Stirling, 
simulând la un nivel ridicat de complexitate, procesele termodinamice şi aerodinamice ce se 
produc pe parcursul funcƫionării acestuia.  
În acest sens au fost elaborate programe foarte  « puternice » şi sofisticate (cunoscute sub numele 
de « coduri »). 
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 Simulare de ordin III, modelare 0-D 
 
ex : program SNAPpro (Stirling Numerical Analysis Program). Este un program de simulare a 
maşinii Stirling, dezvoltat în Excel de Altman [155]. Programul este bazat pe modelul propus de 
Martini [140,141]. 
 
 Simulări de ordin III, modelare 1-D 
 
 Code MS*2. Codul de simulare MS*2 este un model de ordin III, bazat pe o discretizare în 
diferenţe finite în spaţiul 1-D. Modelul utilizează o grilă Euler (grilă cu noduri fixe). Proprietăţile 
numerice ale codului au fost descrise în numeroase alte coduri [156,157]. Validarea codului prin 
compararea cu rezultate experimentale a fost, de asemenea, publicată [158]. 
 Simularea lui Kühl, program kpsim. Kühl [159] a descris acest program dezvoltat în 
scopul de a simula analizele de ordin II şi III ale ciclului Stirling cu regenerare. Componentele 
maşinii sunt reprezentate într-un reper 1-D cu ajutorul grilelor euleriene. Programul a fost validat 
cu măsurători la viteze ridicate, la temperaturi instantanee ale gazului în interiorul unei pompe de 
căldură Vuilleumier [160]. 
 HFAST, GLIMPS, SAGE. NASA a participat la cercetări pe motoarele Stirling încă de la 
începutul anilor 70 (NASA Glenn Research Center). Aceste lucrări sunt bazate pe analiza 1-D şi 
au fost prezentate de Ibrahim în [161]. 
 AMESim [123] a utilisat codul AMESim, 1-D, pentru simularea funcţionării unui motor 
LDT (Low Difference Temperature) tip Gamma. Transferul de căldură este considerat de tip 
convectiv, presiunea este neuniformă, iar temperaturile gazului de lucru nu mai sunt considerate 
constante în diferitele spaţii ale motorului.  
Dezvoltarea modelelor 1-D cunoaşte o creştere în anii 70 şi începutul anilor 80. NASA a 
achiziţionat programul GLIMPS (dezvoltat de Gedeon) pe care l-a îmbunătăţit cu programul 
HFAST. În funcţie de configuraţia motoarelor, utilizarea acestor 2 coduri (GLIMPS şi HFAST) a  
condus la rezultate ale simulării conforme cu rezultatele experimentale [162,163]. 
 În 1994, Gedeon a prezentat un alt program de simulare numit SAGE, dezvoltat pornind de 
la codul GLIMPS. Conform [164], NASA a simulat mai multe motoare Stirling şi un motor 
termoacustic cu acest program. SAGE a devenit astfel, primul instrument de proiectare şi 
optimizare în tehnologia Stirling [161]. 
 
 Simulări de ordin III, modelări 2-D 
 
Simularea CFD în 2-D a fost dezvoltată la începutul anilor 80, pentru simularea componentelor 
motoarelor Stirling. Gedeon [165] a simulat un regenerator utilizând un cod de calcul numit 
MANIFEST. 
Ibrahim et al. [166] au modelat în 2-D schimbătoarele de căldură ale motoarelor Stirling cu 
CAST şi CFD-ACE+. În acest studiu, ei au comparat rezultatele simulării pentru pierderile de 
histerezis într-o maşină cu pistoane libere cu rezultatele experimentale. Ei descriu, deasemnea, 
cum codul CAST a fost adaptat pentru a dezvolta o metodă empirică cu scopul de a prevedea 
tranziţia între curgerea laminară şi cea turbulentă în motorul Stirling. Această metodă a fost 
imediat preluată de SAGE. 
NASA a stabilit prin intermediul Universităţii din Cleveland, utilizând CFD ACE+, un model 2-
D al unui motor complet în 2003, [164].  




Martaj et al. [167,168] au folosit codul multifizic cu discretizare mobilă, COMSOL, pentru 
simularea 2D a transferului de căldură, de cantitate de mişcare şi de masă, în curgerile 
compresibile dintr-un motor Stirling LTD. Rezultatele codului de calcul sunt valorile instantanee 
ale parametrilor locali: presiune, temperatură, viteză şi volum. 
 
 Simulări de ordin III, modelare 3-D 
 
În 2003, Mahkamov a dezvoltat un model CFD în 3-D (curgere cvasi-permanentă) pentru 2 
motoare Stirling, utilizând codul CFD Fluent [169,170]. Aceste 2 articole prezintă rezultatele de 
calcul ale analizei 3-D, care pot fi folosite pentru a identifica rezistenţele de curgere responsabile 
pentru pierderile semnifictive. 
Chow şi Mahkamov, [171] au elaborat un studiu de fezabilitate asupra unei simulări în 3-D a 




5.6.  DESCRIEREA DIFERITELOR PIERDERI ALE MOTORULUI 
 
  
 Metodele bazate pe ciclul termodinamic teoretic sau practic constau în evaluarea puterilor 
schimbate, pornind de la o analiză simplificată a ciclului teoretic, respectiv practic. Aceste puteri 
sunt apoi corectate pentru a ţine cont de imperfecţiunile motorului: pierderile de căldură sunt 
adăugate căldurii de bază primite, iar diferitele pierderi prin frecare sunt luate în considerare în 
expresia lucrului mecanic. 
Pierderile de putere mecanică pot include frecările mecanice şi viscoase, pierderile datorate 
transferului tranzitoriu în cilindri şi cele datorate frecării gazului de lucru cu pereţii cilindrilor. 
Pierderile de căldură includ pierderile datorate mişcărilor pistonului deplasator cele datorate 
conducţiei şi unei regenerări imperfecte. 
Puterea mecanică netă, furnizată de motor este egală cu puterea calculată de o analiză ideală din 
care se sustrag pierderile [147]. 
  frwinthnet WWWW       (5.5) 
  thW     - puterea mecanică calculată cu metoda ideală; 
 winW - suma pierderilor de putere datorate frecărilor viscoase ale gazului de lucru; 
 frW - suma pierderilor de putere generate prin frecare.  
 
De asemenea, puterea calorifică furnizată motorului inQ  poate fi scrisă sub forma: 
puterea calorifică de bază + puterea corespunzătoare căldurii pierdute în motor – lucrul 





      (5.6) 
unde:  
thQ  - puterea calorifică de bază calculată pornind de la o analiză ideală; 
rQ - suma pierderilor de putere datorate funcţionării imperfecte a regeneratorului; 
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condQ - pierderile de putere prin conducţie la trecerea prin diferitele părţi solide ale motorului 
(regenerator, piston, pereţii ciclindrului, etc.) din partea caldă către partea rece; 
tsQ - pierderile datorate variaţiei de temperatură în matricea regeneratorului; 
appQ - pierderea de putere datorată trecerii gazului între piston şi peretele cilindrului (appendix 
sau pump loss); 
shQ  - pierdere de putere termică datorată mişcării pistonului (shuttle heat transfer loss); 
whW - pierdere de putere cauzată de frecările viscoase în schimbătorul de căldură; 
wrW - pierdere de putere cauzată de frecările viscoase în regenerator. 
 
 Pierderile datorate unei regenerări imperfecte 
 
 Ipotezele analizei ideale presupun o regenerare perfectă. Regenerarea totală sau perfectă 
impune condiţii dificil de realizat în realitate. Pentru ca transferul de căldură în regenerator să se 
realizeze în vecinătatea echilibrului termic, este necesar ca suprafaţa de schimb de căldură a 
acestuia sau timpul de contact dintre fluidul de lucru şi matricea poroasă, să fie infinite. Aceasta 
nu se întâmplă într-o maşină reală având dimensiuni date şi funcţionând în timp finit. Drept 
consecinţă, fluidul cald nu poate ceda întreaga sa căldură matricii regeneratorului în timpul 
trecerii către spaţiul de comprimare şi, de asemenea, el nu poate atinge temperatura spaţiului de 
destindere la sfârşitul procesului de încălzire, în urma contactului cu matricea caldă a 
regeneratorului. Concret, din cauza ineficienţei regeneratorului, gazul este reîncălzit de la lT  la 
hh TT   în loc de hT , şi răcit de la hT  la ll TT   în loc de lT  (vezi Fig. 7.11)  
Această pierdere trebuie compensată cu un aport suplimentar de căldură la nivelul schimbătorului 
de căldură de înaltă temperatură.  
Reader şi Hooper [142] propun o expresie pentru această pierdere, în funcţie de eficienƫa 
regeneratorului reg : 
      regwlwhprreg TTcmQ  1     (5.7) 







      (5.8) 





























 sA - aria suprafeţei de schimb de căldură, [
2m ]. 
 
 În regenerator, gazul schimbă căldură cu materialul solid al matricii. Capacitatea calorică 
a matricii regeneratorului este, în general, mai ridicată decât cea a gazului de lucru. În consecinţă, 
variaţia de temperatură a matricii regeneratorului, într-un punct dat, va fi mai mică faţă de 




temperatura absolută. Această variaţie de temperatură va introduce o pierdere suplimentară. 
Aceasta este egală cu căldura preluată de matricea regeneratorului datorită capacităţii calorice 
finite. 
Variaţia de temperatură a matricii regeneratorului de-a lungul unei perioade de timp în care gazul 





TTcmT 1        (5.9) 
unde :  f - frecvenţa motorului ; 
 mm - masa matricii regeneratorului ; 
 pmc - căldura specifică la presiune constantă. 
  




      (5.10) 
Doar perioada de timp în care fluidul se încălzeşte la trecerea din spaţiul rece în spaţiul cald, 
trebuie luată în considerare, deoarece acest proces va necesita un aport suplimentar de căldură, 
datorat ineficienƫei regeneratorului.  
 
 
 Pierderile de căldură prin conducţie 
 
Aceste pierderi sunt datorate transferului de căldură prin conducţie între spaţiul cald şi spaţiul 
rece, prin : 
 pereţii cilindrului 
 matricea regeneratorului 
 ţevile de conexiune 





TTAkQ ,     (5.11) 








 iA - secţiune perpendiculară pe fluxul conductiv [
2m ]; 
 iL - lungimea segmentului pe care se produce conducţia [ m ] ; 
 hT  şi lT  - temperaturile volumelor cald, respectiv rece. 
 
 Pierderile prin pompare (pumping loss sau appendix loss) 
   
 Utilizarea jocurilor largi între cilindru şi piston permite reducerea pierderilor de căldură 
datorate mişcării tur/retur a pistonului (shuttle loss), însă acestea contribuie la creşterea 
pierderilor prin pompare. Gazul de lucru curge ciclic în cilindru spre spaţiul inelar creat de jocul 
între piston şi peretele cilindrului, şi invers de la acest spaţiu către cilindru. 
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 Temperatura pistonului pe partea caldă este hT  şi cea de pe partea rece este lT , în timp ce 
gazul aflat în spaƫiul inelar are o temperatură intermediară. Cât timp presiunea din motor este 
ridicată, gazul are tendinţa să curgă spre spaţiul inelar, trecând astfel de la temperatura hT  a 
volumului de destindere, la o temperatură intermediară a spaţiului inelar, inferioară lui hT . 
Această scădere a temperaturii are drept consecinţă o pierdere de căldură ce trebuie compensată 
de sursa caldă [147]: 












































   (5.12) 
f - frecvenţa motorului ; 
maxp  şi minp - presiunea maximă, respectiv minimă în ciclu ; 
dL - lungimea deplasatorului ; 
dD - diametrul deplasatorului ; 
gk - conductivitatea termică ; 
pc - căldura specifică masică la presiune constantă ; 
gx - jocul între piston şi cilindru [ m ]. 
 
 Pierderi datorate mişcării pistonului 
  
 Această pierdere se produce între punctul mort superior şi punctul mort inferior al ciclului 





Fig. 5.1. Principiul de mişcare dus-întors al pistonului [123]. 
 
 În consecinţă, pistonul absoarbe căldura din volumul cald pentru a o restitui volumului 
rece. Aceasta se traduce printr-o pierdere de căldură ce trebuie compensată de sursa caldă. 
  Ongsworth şi Ziemmermann au studiat în detaliu acest efect şi au propus ecuaţii ce permit 










24.0     (5.13) 
dC - cursa pistonului deplasator [m]; 








pD - diametrul pistonului [ m ]; 




pL - lungimea pistonului [ m ]; 
gx  - jocul creat între piston şi cilindru [ m ]. 
 
 
 Pierderile de putere datorate frecărilor viscoase ale gazului de lucru 
 
 Pentru analiza ideală se presupune că presiunea este uniformă în ansamblul motorului; în 
realitate, ipoteza nu se verifică din cauza pierderilor de sarcină ale fluidului de lucru în timpul 
trecerii sale prin diferitele elemente ale motorului (schimbătorul cald, schimbătorul rece, 







       (5.14) 
unde : i - caracterizează diferitele schimbătoare de căldură. 








      (5.15) 
unde:   i - densitatea fluidului de lucru; 
 iu -viteza medie a gazului; 
 il - lungimea schimbătorului de căldură; 
 iD - diametrul ţevii în schimbătorul de căldură i; 
 if - coeficientul de pierderi de sarcină în schimbătorul de căldură i. 
Pierderea de sarcină în regenerator este evaluată cu metoda [132]: 




      (5.16) 
unde :  
N - numărul de site ale matricii ; 






rf      (5.17) 
În aceasta expresie numărul lui Reynolds, lRe , se poate scrie : 

ul
l Re      (5.18) 
 unde l  este distanţa între două fire ale regeneratorului. 
 
 Pierderea de sarcină poate fi, de asemenea, determinată în funcţie de fenomenele care o 
generează [172]. Această pierdere de presiune este datorată în principal vitezei finite, laminarii 
gazului la trecerea sa prin regenerator şi frecării interne. Ea este dată de formulele următoare, în 
funcţie de fenomenul considerat [173,60,65]. 
  pierdere datorată vitezei finite a proceselor (pistonului), exprimată cu relaţia : 
      
c
aw
p p      (5.19) 
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  pierderi de presiune datorate laminării gazului la trecerea prin regenerator, în timpul celor 

















     (5.20) 
cu: gw - viteza gazului la trecerea prin regenerator; 
     SLw - viteza sunetului la temperatura sursei reci; 
     N -numarul de site din care este costituit regeneratorul; 
     imp , - presiunea medie instantanee a ciclului [Pa]. 
 









     (5.21) 
  
 
5.7.  CONCLUZII 
 
 În acest capitol s-a prezentat contextul actual al diferitelor analize existente pentru 
motoarele Stirling, cât şi al diferitelor programe de analiză pentru a simula funcţionarea lor. 
Analizele aproximative constau în stabilirea, pornind de la o serie de experimente, a unei formule 
empirice care să descrie puterea motorului. Această putere, proprie fiecărui motor, nu ţine cont de 
geometria acestuia. Această formulă care nu conţine parametrii termodinamici (temperaturi ale 
surselor, coeficienţi de transfer termic, etc.) nu permite îmbunătăţirea performanţelor, şi nici 
proiectarea motorului. 
Metodele de analiză a ciclului teoretic sau practic utilizează legile termodinamice permiţând 
stabilirea unor expresii pentru calculul cantităţilor de căldură schimbate. Pornind de la acestea se 
pot deduce relaţii de calcul pentru putere, randament şi lucru mecanic, ceea ce permite 
dimensionarea unui motor. Totodată, aceste formule trebuiesc corectate pentru a lua în 
considerare diferitele pierderi termice şi mecanice cu scopul de a descrie cât mai realist 
funcţionarea motorului Stirling. Interesul acestor metode intervine în momentul în care motoarele 
Stiling sunt integrate într-un sistem energetic global (centrală solară, de exemplu) şi timpul de 
calcul al codului de calcul asociat motorului Stirling în vederea unui control de comandă, trebuie 
minimizat. O optimizare a funcţionării unui sistemului global poate fi realizată pe baza unor 
coduri de calcul (sub Simulink) interactive. Două metode de ordin I (TDFF şi MD) şi două 
metode de ordin II (izotermă şi adiabatică) au reţinut atenţia noastră şi au fost aplicate atât pe 
motor, cât şi pe maşina frigorifică Stirling. 
 Desigur, metodele de ordin III sunt cele mai precise şi complete, însă în detrimentul 
timpilor de calcul necesari, mult mai importanţi.  
 Pentru ca aceste analize termodinamice să fie complete, o analiză exergetică a sistemului 
se dovedeşte a fi necesară. Analiza exergetică permite considerarea nivelelor de temperatură 
(surse şi mediu înconjurător). În acest scop, am completat metoda izotermă (Schmidt) cu analiza 
exergetică pentru o maşina frigorifică Stirling tip Beta. 
 






PREZENTAREA DISPOZITIVULUI EXPERIMENTAL  
6.1. DESCRIEREA ELEMENTELOR CONSTITUENTE ALE MOTORULUI 
STIRLING 
 Dispozitivul experimental utilizat este o maşină termică cu aer cald care poate funcţiona 
dupa un ciclu direct sau inversat (motor sau receptor), între două surse de căldură. 
 Funcţionarea ca motor se datorează unui aport de căldură prin efect Joule, la camera caldă 
situată în partea superioară a motorului. 
Partea inferioară a cilindrului este înconjurată de o cămaşă din sticlă, prin care circulă apă de 
răcire în circuit deschis, şi constituie rezervorul de căldură de joasă temperatură.  
 Pentru funcţionarea motorului, aerul care se găseşte în partea superioară a cilindrului 
poate fi încălzit cu ajutorul unei rezistenƫe montate pe capacul chiulasei, şi alimentată de un 
transformator cu tensiune variabilă. Această rezistenţă are rol de  sursă de căldură la temperatură 
ridicată. 
 Funcţionarea ca maşină consumatoare de lucru mecanic se face fie ca pompă de căldură, 
fie ca maşină frigorifică. Volantul de inerţie este antrenat de un motor electric, iar transferul de 
căldură se efectuează de la chiulasă spre circuitul de apă sau invers, în funcţie de sensul de  
rotaţie al motorului electric. Inversarea sensului de rotaţie permite inversarea proceselor ce au loc 
în partea superioară, respectiv inferioară a cilindrului. 
 Motorul Stirling tip   se caracterizează prin dispunerea elementelor constituente într-un 
singur cilindru. Cele două pistoane sunt definite în funcƫie de rolul pe care îl au. Pistonul 
deplasator forţează transvazarea gazului din partea superioară în partea inferioară a cilindrului, şi 
invers. Pistonul motor asigură etanşeitatea cilindrului. Prin intermediul acestui piston se poate 
furniza sau prelua lucrul mecanic al sistemului. Pistonul motor provoacă variaţiile de volum ale 
camerei reci. Pistonul deplasator controlează variaţiile de volum ale camerei calde. 
 Aceste două pistoane se deplasează împreună, iar volumele variabile, cald şi rece, sunt 
create prin acţiunea conjugată a pistoanelor. Pistoanele sunt legate la arborele cotit prin biele, iar 
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Fig. 6.1. Schema motorului Stirling tip   
  
Tabelul.6.1 Dimensiuni geometrice ale dispozitivului experimental 
][ 2mAh  ][
2mAl  ][ 3min mV  ][
3
max mV  ][mRR dp   ][mCC dp   ][0
  
0.01885 0.03717 0.0001906 0.0003278 0.03 0.0484 110 
  
 Pistonul deplasator este constituit din două tuburi coaxiale din sticlă, şi are în partea 
inferioară un disc metalic prevăzut cu fante radiale, care permit trecerea gazului în timpul 
transformărilor izocore. Pistonul deplasator posedă o cavitate axială umplută parţial cu fire de 
cupru, ce constituie regeneratorul.  
 Regeneratorul are rolul de a ameliora randamentul  maşinii, prin acumularea şi destocarea 
căldurii în timpul transformărilor izocore. La trecerea fluidului cald prin regenerator către camera 
rece a cilindrului, acesta cedează o parte din căldura sa regeneratorului. Atunci când fluidul rece 
este deplasat în partea superioară, el absoarbe căldura stocată în regenerator. În jurul 
regeneratorului există o zonă inelară vidă, care asigură izolarea acestuia şi limitează pierderile 
termice. 












6.2. CICLUL DESCRIS DE MOTORUL STIRLING TIP   STUDIAT 
  
 Maşina Stirling reprezintă o maşină termică care funcţionează după un ciclu închis, cu 
comprimare şi destindere ciclică a agentului de lucru între nivele diferite de temperaturi.  
 Diferenţa între ciclul Stirling şi ciclul Carnot constă în faptul că cele două procese 
adiabate (din ciclul Carnot) au fost înlocuite prin două procese izocore (în ciclul Stirling), ceea ce 
are ca efect creşterea ariei în diagrama pV, deci a efectului util în condiţiile în care pentru a obţine 
o putere mecanică rezonabilă, nu este necesară atingerea unei presiuni foarte ridicate şi a unei 
curse foarte lungi (cum este cazul ciclului Carnot). Ciclul Stirling atinge teoretic, un randament 
egal cu cel a ciclului Carnot, dacă dispune de un regenerator perfect. 
 Ciclul termodinamic al motorului cu aer cald constă deci, într-un aport de căldură izocoră, 
o destindere izotermă la temperatură ridicată hT , o pierdere de căldură izocoră şi o comprimare 
izotermă la temperatură joasă lT . 
 Pentru a descrie ciclul ideal de funcţionare al motorului Stirling studiat, se plasează 
pistonul motor în punctul mort superior, iar deplasatorul la jumătatea cursei sale. 
 a-b – În timpul destinderii, pistonul motor şi cel deplasator coboară. Temperatura tinde să 
scadă, însă gazul de lucru este în contact cu sursa caldă, ceea ce ajută la menţinerea constantă a 
































Fig 6.2. Ciclul Stirling motor. 
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 b-c – Cele două pistoane se deplasează în opoziƫie: pistonul motor coboară, iar pistonul 
deplasator urcă. Pistonul deplasator obligă gazul să treacă în partea inferioară a cilindrului, 
cedând căldură regeneratorului. Temperatura gazului scade de la hT  la lT , în timpul acestei răciri 
izocore. 
 c-d – Pistonul motor şi deplasatorul urcă. Gazul este comprimat şi răcit în acelaşi timp de 
rezervorul rece, căruia îi cedează căldura lQ . Prin urmare, procesul de comprimare este 
considerat izoterm. 
 d-a – Cele două pistoane se deplasează în opoziţie: pistonul motor urcă, iar pistonul 
deplasator coboară. Sub efectul pistonului deplasator, gazul trece în partea superioară a 
cilindrului. El se reîncălzeşte până la temperatura hT , la traversarea regeneratorului (încălzire 
izocoră). 
 Doar transformarea a-b produce lucru mecanic W. Celelalte transformări se produc 
datorită inerţiei motorului (volantului de inerţie). 
 Funcţionarea reală a motorului Stirling se bazează pe acelaşi principiu descris pentru 
ciclul ideal, cu menţiunea că cele două izocore sunt înlocuite de transformări reale, datorate 
mişcării continue a pistoanelor. În plus, trebuiesc luate în considerare atât ireversibilităţile interne 
cât şi cele externe. Aceste ireversibilităţi sunt cauzate de regenerarea imperfectă a căldurii, de 
laminarea gazului la trecerea prin regenerator, de pierderile de presiune datorate frecărilor între 
pistoane şi pereţii cilindului,  de viteza finită de desfăşurare a proceselor, etc… 
 Alura diagramei indicate  a ciclului real Stirling este prezentată în paragraful următor. 
(Fig. 7.2) 
 
6.3.  CICLUL DESCRIS DE MAŞINA FRIGORIFICĂ STIRLING 
  
 Spre deosebire de ciclul motor, la care comprimarea se face la temperatura minimă din 
ciclu (temperatură apropiată de temperatura mediului ambiant), în ciclul frigorific comprimarea 
se realizează la temperatura maximă din ciclu (de asemenea, apropiată de temperatura mediului 
ambiant). În ciclul frigorific destinderea agentului se realizează la temperatura minimă din ciclu 
şi reprezintă procesul în care agentul preia căldură de la mediul răcit (chiulasa). 
 Din ciclul frigorific Stirling fac parte şi două transformări izocore, ce se desfăşoară la 
volumul maxim şi la volumul minim din ciclu. În transformarea izocoră la volum maxim, agentul 
de lucru primeşte căldură de la regenerator, pentru a-şi mări temperatura, de la temperatura 
minimă Tl până la temperatura maximă Th din ciclu, temperatură la care, în procesul de 
comprimare izotermă, agentul cedează căldură circuitului de apă. În transformarea izocoră la 
volum minim, agentul cedează căldură  regeneratorului, micşorându-şi temperatura de la valoarea 
maximă până la cea minimă. Lucrul mecanic de comprimare este mai mare decât lucrul mecanic 
de destindere. Ca urmare, pentru realizarea ciclului este necesar să se introducă din exterior 
diferenţa dintre lucrul mecanic de comprimare şi cel de destindere. 
 În consecinţă, montajul experimental analizat se compune dintr-un motor electric auxiliar 
care prin intermediul unei curele de transmisie, antrenează volantul de inerţie furnizându-i 
acestuia lucrul mecanic necesar pentru funcţionarea ca maşină frigorifică.  




 Motorul electric poate comuta pe două sensuri de rotaţie, ceea ce permite ansamblului să 
funcƫioneze fie ca maşină frigorifică, fie ca pompă de căldură. 
 Pentru a descrie ciclul ideal de funcţionare al maşinii frigorifice Stirling studiate (Fig. 
6.3), se plasează pistoanele în aceeaşi poziţie iniţială ca şi pentru funcţionarea ca motor: pistonul 

























Fig. 6.3. Ciclul Stirling descris de maşina frigorifică Stirling. 
  
 a-b - Cele două pistoane coboară împreună, ceea ce implică creşterea volumului de gaz. 
Menţinerea temperaturii constante în timpul micşorării presiunii din interiorul cilindrului, este 
datorată contactului gazului cu pereţii şi chiulasa cilindrului, care sunt la temperatură mai ridicată 
decât gazul de lucru. 
 b-c - Pistonul deplasator urcă, în timp ce pistonul motor îşi continuă mişcarea 
descendentă. Încălzirea izocoră presupune că în timp ce viteza pistonul motor tinde spre zero la 
schimbarea sensului de mişcare, volumul total de agent poate fi considerat cvasi-constant. 
Pistonul deplasator mută agentul din camera de destindere în camera de comprimare, ceea ce face 
ca temperatura acestuia să crească de la Tl la Th.  
 c-d -  Cele două pistoane se deplasează împreună în sus realizând comprimarea izotermă a 
gazului. Menţinerea constantă a temperaturii în camera de comprimare se face prin răcirea 
agentului, care cedează căldura Qh rezervorului cald. 
 d-a - Pistonul motor urcă în timp ce pistonul deplasator coboară. În procesul de răcire 
izocoră, agentul este mutat din camera de comprimare în cea de destindere. La trecerea prin 
regenerator, gazul este răcit până la temperatura Tl. Viteza pistonului motor tinde din nou spre 
zero, dirijându-se spre punctul mort superior, astfel că volumul minim ocupat de agent se 
consideră cvasi-constant. 
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6.4.  CICLUL DESCRIS DE POMPA DE CĂLDURĂ STIRLING 
  
 Montajul este constituit dintr-un motor electric auxiliar, care prin intermediul unei curele 
de transmisie, antrenează volantul de inerţie al maşinii în sens invers faţă de motorul Stirling. 
Astfel, distribuţia volumelor este diferită şi se poate realiza un transfer de căldură inversat, 
dinspre partea inferioară a cilindrului spre chiulasă. 
 Transferul de căldură de la sursa rece la sursa caldă este posibil, cu un consum de lucrul 
mecanic. Cu cât diferenţa de temperatură între sursa caldă şi sursa rece este mai mare, cu atât 
pompa de căldură este mai puţin eficientă. 
 Ciclul de funcţionare, descris de  Fig. 6.4, se compune din următoarele transformări: 
 a-b - Cele două pistoane se deplasează în opoziţie. Pistonul motor coboară, în timp ce 
pistonul deplasator urcă, forţând gazul să traverseze regeneratorul, căruia îi cedează o cantitate de 
























Fig. 6.4. Ciclul Stirling descris de pompa de căldură. 
 b-c - Pistonul motor îşi continuă mişcarea descendentă, în timp ce pistonul deplasator 
începe cursa descendentă. Pistonul motor provoacă o destindere izotermă în cursul căreia o 
cantitatea de căldură este preluată de gaz de la rezervorul rece (circuitul de apă). 
 c–d - Cele două pistoane se deplasează în opoziţie. Gazul traversează regeneratorul şi 
absoarbe o cantitate de căldură stocată în regenerator în timpul transformării izocore anterioare, şi 
astfel ajunge la temperatura Th. 
 d-a - Cele două pistoane urcă. Gazul este comprimat şi cedează rezervorului cald 
(chiulasa)  cantitatea de căldură Qh produsă în urma procesului de comprimare. Acest proces se 
poate considera izoterm, la temperatura Th. 






STUDIU EXPERIMENTAL ŞI ANALITIC AL MOTORULUI STIRLING 
7.1. EXPLOATAREA DATELOR EXPERIMENTALE 
  
 Ciclurile termodinamice sunt reprezentate sub forma unor curbe închise, într-o diagramă 
p-V. Lucrul mecanic preluat de sistem sau cedat sistemului, în funcţie de sensul de parcurgere al 
ciclului, corespunde ariei delimitate de această curbă. Astfel se determină lucrul mecanic şi în 
cazul motorului termic Stirling studiat. 
 Motorul este prevăzut cu un senzor de presiune care indică presiunea în cilindru în funcţie 
de timp, şi cu un senzor de poziţie instantanee a pistonului motor. Pornind de la poziţia pistonului 
se poate calcula volumul închis. Valorile măsurate sunt reprezentate direct prin intermediul 
programului de achiziţie de date (CassyLab), în diagrama p-V. 
 
 
Fig. 7.1. Evoluţia presiunii relative în funcţie de timp. 
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 Pentru a măsura frecvenţa, există posibilitatea recurgerii la spectrul de frecvenţă, prin 
trasarea a două linii verticale corespunzătoare a două puncte extreme de presiune (două maxime 
sau două minime) şi a unei cote între ele, care reprezintă durata unui ciclu complet. 
 De asemenea, frecvenţa poate fi determinată cu ajutorul a două fotodiode care produc o 
bandă luminoasă ce este întreruptă de un disc găurit montat pe arborele motorului. Viteza de 
rotaţie a maşinii este dedusă pornind de la un semnal emis de acest dispozitiv, care reprezintă 
frecvenţa găurilor discului. 
 
  Măsurarea puterii mecanice indicate. Lucrul mecanic poate fi calculat pe un ciclu, 
determinând valoarea integralei  pdVW  (conform convenƫiei de semne adoptată de partea 
franceză). Acest lucru mecanic depinde de variaţiile simultane de presiune şi de volum. Pornind 
de la achiziţia semnalelor de presiune şi volum la fiecare 2ms, se poate obţine acest lucru 




Fig. 7.2. Diagrama p-V obţinută cu ajutorul CassyLab. Influenţa puterii electrice aplicate rezistenţei 
electrice, asupra lucrului mecanic. 
  
 În ceea ce priveşte lucrul mecanic produs pe ciclu, se constată că acesta are o uşoară 
variaţie, odată cu creşterea puterii electrice aplicate rezistenţei electrice Qh, implicit odată cu 
creşterea vitezei de rotaţie a arborelui motorului. 
 
Tabelul. 7.1. Valori ale vitezei de rotaţie şi lucrului mecanic produs de motor, în funcţie de puterea 
furnizată rezistenţei electrice. 
][WQh  ]/[ srotn  ][JW  
69.6 2.85 0.94 
74.7 3.04 1.08 
79.98 3.31 1.16 
85.44 3.47 1.22 
91.08 3.59 1.24 
97.85 3.86 1.36 




 Diagrama indicată obţinută experimental pe motorul Stirling, este diferită de diagrama 
teoretică. Ea are o formă rotunjită, fapt care se datorează mişcării continue a pistoanelor (diferită 
de mişcarea teoretică), temperaturii neuniforme în schimbătoarele de căldură (aşa cum presupune 
ciclul teoretic), dar şi numeroaselor ireversibilităţi ce se produc în timpul funcţionării motorului. 
 Aria ciclului real (obţinut pe diagrama indicată) este mai mică decât aria ciclului teoretic. 
Această diferenţă implică o reducere a puterii furnizate de motor, deoarece lucrul mecanic este 
reprezentat de aria diagramei închise. 
 
 Măsurarea puterii la sursa caldă. Rezistenţa electrică este alimentată cu un curent 
alternativ cu tensiune reglabilă printr-un transformator variabil. Măsurând tensiunea U[V] şi 
intensitatea curentului electric I[A], puterea este dată de relaţia: 
UIQh        (7.1) 
 Măsurarea fluxului de căldură cedat rezervorului rece. Căldura cedată de gazul de 
lucru în partea inferioară a cilindrului (rezervorul rece) este preluată de apa de răcire. Dacă 
măsurăm debitul de apă vehiculat apam  [kg/s], diferenţa de temperatură între intrarea iapaT  şi 
ieşirea apei eapaT  în schimbătorul de căldură rece (peretele cilindrului), şi cunoscând valoarea 
căldurii specifice la presiune constantă a apei, pc [J/kgK], se obţine puterea de răcire: 
 iapaeapapapaapapapal TTcmTcmQ      (7.2)  
 
 Determinarea lucrului mecanic de frecare al pistonului motor cu peretele 
cilindrului, pe ciclu. 
 Lucrul mecanic de frecare al pistonului cu peretele cilindrului este convertit în energie 
termică (căldură). El poate fi determinat cantitativ, datorită faptului că produce încălzirea apei de 
răcire, în absenţa alimentării sursei calde. 
 Pentru determinarea lucrului mecanic de frecare, se măsoară în timpul experienţei, creşterea 
de temperatură a apei de răcire, în timp ce motorul cu aer cald are chiulasa deschisă şi este 
antrenat de un motor electric. 
 Puterea termică furnizată apei de răcire, caracterizată prin încălzirea apei de răcire 
provocată de frecarea pistonului cu peretele cilindrului,  în absenƫa alimentării sursei calde, 
devine: 
 i fapae fapapapafapapapafl TTcmTcmQ ..      (7.3) 
 Rezultatul obţinut permite calculul lucrului mecanic de frecare pe ciclu, al motorului 







      (7.4)  
unde n este turaţia motorului [rot/s]. 
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Fig.7.3. Influenţa turaţiei n asupra lucrului mecanic fW , respectiv asupra puterii mecanice pierdute prin 
frecarea piston-perete fW . 
  
 Conform literaturii de specialitate, lucrul mecanic de frecare poate fi scris sub forma 
bnaW f  . Lucrul mecanic pierdut prin frecarea pistonului cu pereţii cilindrului, în motorul 
Stirling tip  , este dat de expresia (Fig. 7.3): 6055.099754.0  nW f . În consecinţă, 
coeficienţii caracteristici motorului studiat sunt: 6055.0a  şi 99754.0b . 
 
Observaƫie!  Această corelaţie este valabilă numai în condiţiile de funcţionare considerate, o 
extrapolare nu ar fi judicioasă. 
   
Atunci când funcţionează ca motor termic, motorul cu aer cald preia într-un ciclu o cantitate de 
căldură hQ  de la rezervorul cald,  produce un lucru mecanic W , şi furnizează o cantitate de 
căldură lQ  unui rezervor de căldură rece. Bilanţul energetic permite calculul energiei termice 
pierdute spre mediul înconjurător, în mare parte datorată lipsei izolării părţii superioare a 
cilindrului. 
   
   
Fig.7.4. Influenţa tensiunii de alimentare asupra turaţiei, respectiv a turaţiei asupra puterii mecanice 
furnizate W  




 Există posibilitatea de a varia tensiunea aplicată rezistenţei electrice (sursa caldă). Pe 
măsură ce tensiunea U creşte, turaţia n la mersul în gol creşte.   
 Odată cu creşterea tensiunii de încălzire a rezistenţei, se aduce în sistem o putere termică 
din ce în ce mai mare. Maşina poate dezvolta o putere mecanică mai mare şi atinge deci, la 
mersul în gol, o turaţie mai ridicată. 
 
  Determinarea temperaturii gazului în volumul cald. Din considerente tehnice, 
temperatura gazului în volumul cald, hT  n-a putut fi măsurată experimental, iar pentru a o 
calcula, se aplică ecuaţia de bilanţ energetic (Pr. I), conform căreia: 
losseslh QWQQ       (7.5) 
iar:              hhlhlosses ThAWQQQ                      (7.6) 
unde : whhh TTT   ;  whT - temperatura peretelui, măsurată cu ajutorul unui termocuplu, pe 
parcursul tuturor încercărilor experimentale; 
hA  - aria suprafeţei de schimb de căldură aflată la hT , [m
2]; 
h - coeficent global de schimb de căldură [W/m2K]. 
  Coeficientul global de schimb de căldură h, a fost determinat experimental pe aceeaşi 
maşină Stirling, funcţionând ca maşină frigorifică, printr-o metodă de compensare a pierderilor 
către exterior. Aşa cum era de aşteptat, h creşte odată cu creşterea turaţiei n, conform corelaţiei: 
98.10079.4 nh  . (Fig. 8.2) 
  Utilizând variaţia obţinută pentru coeficientul global de schimb de căldură h, se poate 











Fig. 7.5. Variaţia temperaturii gazului cald hT  în funcţie de turaţia n. 
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  În urma analizei rezultatelor experimentale, se constată că atunci când turaţia  motorului n 
creşte, gradientul de temperatură între perete şi aer în volumul superior al cilindrului hT  scade. 
În schimb, puterea termică schimbată la acest nivel, hQ  creşte, la fel şi MS .   
 




















2.85 69.6 42.44 5.92 24.48 329.83 435.43 40.23 3.85 
3.04 74.7 43.43 7.30 27.99 328.08 440.76 41.36 4.39 
3.31 79.98 47.38 8.88 28.77 327.19 441.79 36.79 4.80 
3.47 85.44 52.31 9.87 28.9 326.76 443.05 33.78 4.89 
3.59 91.08 55.27 10.56 31.36 326.24 444.91 32.05 4.96 
3.86 97.85 56.26 11.84 36.43 325.43 447.78 31.81 5.27 
 
  Acest lucru se datorează creşterii coeficientului global de schimb de căldură, cu creşterea 
turaƫiei arborelui cotit n. 
 
 
7.2. APLICAREA METODEI DIRECTE ÎN STUDIUL MOTORULUI STIRLING. 
 
 
7.2.1.  Introducere 
 
  Metoda studiului separat al pierderilor [1] este adeseori folosită ca alternativă la modelele 
numerice laborioase, complexe ca modelare, dar complicate şi foarte specifice tipului de sistem 
pentru care au fost concepute. Această metodă permite decuplarea şi studiul separat al efectului 
fiecărei pierderi asupra performanƫelor sistemului, respectiv asamblarea lor, în vederea evaluării 
efectului global. Aceasta asigură un instrument de rezolvare rapidă a problemei propuse, cu 
rezultate acceptabile, în ciuda caracterului lor aproximativ. 
  Qvale şi Smith au propus un model matematic care reduce complexitatea problemei prin 
analizarea separată a diverselor componente (schimbătoare de căldură, regenerator), în condiţiile 
funcţionării ciclice în regim staţionar a motorului, pornind de la performanţele determinate în 
cazul unui ciclu Stirling: 
 - fără diferenţe de temperatură la cele două surse; 
 - fără pierderi datorate frecării; 
 - cu comprimări şi destinderi adiabatice; 
 - cu luarea în considerare a volumului mort în schimbătoarele de căldură. Modelul, având ca 
variabile presiunea, temperatura şi masa fluidului de lucru din ciclu, permite stabilirea, într-o 
primă etapă, a deplasării cerute a pistoanelor, urmând ca performanƫele iniţiale să fie corectate 
ulterior ţinând seama de pierderile prin frecare şi de cele datorate fluxurilor de căldură finite 
schimbate cu mediul înconjurător. 
  Compararea performanţelor calculate cu ajutorul modelului cu rezultatele experimentale 
disponibile pentru un motor Stirling tip Allison PD-67A indică faptul că modelul supraestimează 
valorile efectiv realizabile şi că lucru mecanic furnizat, randamentul termic şi căldura introdusă în 
ciclu scad odată cu turaţia motorului [1]. 




  Organ [174] propune o asemenea tratare liniarizată pentru un motor Stirling funcţionând 
după un ciclu ireversibil, alegând ca punct de plecare parametrii locali instantanei furnizaţi de 
ciclul ideal. Aceasta constă în reducerea succesivă a puterii furnizate de motor prin scăderea 
puterii evaluate corespunzătoare fiecărei pierderi. Studiul separat al pierderilor permite 
evidenţierea surselor de ireversibilităţi, interne şi externe ale ciclului, şi compararea efectului 
fiecărei pierderi asupra performanƫelor globale ale motorului. 
  Metoda separării pierderilor este, de asemenea, utilizată în studiul transferului de căldură 
cuplat în medii poroase [175], ea permiţând decuplarea diverselor moduri de transfer de căldură 
şi determinarea, astfel, a diferiţilor coeficienţi de transfer de căldură care intervin în procesul 
studiat. 
  Având la baza aceeaşi idee ca şi tratarea lui Organ, dar transpunând, în final, efectul 
pierderilor la nivelul randamentului bazat pe Principiul al doilea al Termodinamicii [15], Metoda 
Directă de optimizare a proceselor ireversibile [15,36,50,56,176] poate fi considerată ca fiind 
parţial o metodă de studiu prin separarea pierderilor. Termenul de parţial se referă la faptul că 
efectul fiecărei pierderi nu este analizat separat decât la începutul analizei, ele fiind cuplate 
progresiv, astfel încât rezultă, în final, un model care ţine seama de toate pierderile ce pot fi 
cuantificate.  
  Metoda Directă de studiu şi optimizare a proceselor termodinamice [15,36,50-53,56,176], 
are meritul de a reuni şi cuantifica principalele cauze care generează ireversibilităţile din maşinile 
termice într-o singură ecuaţie fundamentală a Termodinamicii, cea a Principiul I pentru procesele 
ce se desfăşoară cu viteză finită. Aceste cauze sunt, după cum urmează: 
 viteza finită de desfăşurare a interacţiunii mecanice gaz-piston; 
 laminarea internă a gazului; 
 frecarea între piston-cilindru şi între piston-gaz. 
 Noua expresie a Principiului I al Termodinamicii pentru procese cu viteză finită reuneşte 

























, 1    (7.8) 
unde:   
imp , - presiunea medie instantanee a gazului; 
a  - coeficient ce depinde de natura gazului, a k 3 ; 
pw  - viteza pistonului, deci şi a proceselor termodinamice din cilindrul maşinii; 
c  - viteza sunetului în gaz; 
b  - coeficient care depinde de configuraţia geometrică a dispozitivelor de laminare din sistem, 
20  b ; 
thp  - pierderile de presiune datorate laminării interne a gazului; 
f    - coeficient care depinde de configuraţia internă a sistemului, 1f0  ; 
fp   - pierderile de presiune datorate frecării. 
(+) - corespunde comprimării; 
(-) - corespunde destinderii. 
  Integrarea ecuaţiei (7.8) conduce la exprimarea lucrului mecanic ireversibil produs pe 
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7.2.2. Prezentarea Metodei Directe aplicată în studiul unui motor Stirling, prin 
luarea progresivă în calcul a ireversibilităţilor 
 
 Aplicarea Metodei Directe se face în acest caz prin paşi succesivi, care au ca punct de 
plecare ciclul ideal, ale cărui performanţe sunt diminuate progresiv, prin luarea în considerare 
separat şi apoi cuplat a pierderilor datorate ireversibilităţilor interne şi externe ale motorului 
[50,176,177].  
Cauzele acestor ireversibilităţi sunt după cum urmează: 
    regenerarea parţială a căldurii în regeneratorul maşinii (ireversibilitate internă); 
    transferul de căldură la diferenţă finită de temperatură, luat în considerare la sursa caldă; 
    pierderile de presiune datorate vitezei finite a proceselor şi frecării interne. 
Se prezintă în continuare modul în care aceste pierderi sunt luate în considerare în expresia 
randamentului termic al ciclului. 
 
1) Ciclul ideal al motorului Stirling 
 

















Fig. 7.5. Ciclul Stirling ideal ilustrat în diagrama p-V, respectiv T-S 
 
Ecuaţiile de bază ale ciclului ideal sunt după cum urmează: 






121 ln      (7.9) 






443 ln     (7.10) 
unde  V =V 4 1 şi  V =V 3 2 , iar n turaƫia maşinii. 
 puterea produsă de motor  conform convenƫiei de semne adoptată de România: 
4321  QQW
         (7.11) 
 randamentul termic al ciclului:          












         (7.12) 
unde C - randamentul ciclului Carnot funcţionând între aceleaşi temperaturi. 





2) Ciclul cu regenerare parţială a căldurii 
 
















unde regQ - fluxul de căldură efectiv regenerat; 
         dispQ - fluxul de căldură teoretic disponibil. 
  
În condiţiile regenerării parţiale, aportul de căldură de la sursa caldă creşte corespunzător 
cantităţii neregenerate, care se poate exprima ca fiind: 
41321   QXQXQx               (7.13) 
unde:  



























Fig. 7.6. Ciclul Stirling ireversibil reprezentat în diagramele p-V şi T-S 
   
  































  (7.15) 

































     (7.16) 
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Se observă că această expresie poate fi pusă sub forma: 
   XX irIICirMS intint ,,       (7.17) 




























     (7.18) 
 
 
3) Ciclul cu considerarea transferului de căldură la diferenţă finită de temperatură la 
sursa caldă a motorului Stirling 
  
 
 Considerând transferul de căldură la diferenţă finită de temperatură, 2TTH  , la sursa 













      (7.19) 
unde:    HT - temperatura sursei caldă, considerată constantă; 
 kS - conductanţa termică a încălzitorului motorului. 
 
Se impune ca Ll TTTT  43 , ceea ce implică KTl 0 . În consecinţă, ireversibilităţile 
externe datorate diferenţei finite de temperatură se concentrează doar la nivelul schimbătorului 
cald. 
Observaţie: transferul de căldură la sursa caldă a maşinii a fost considerat de tip convectiv liniar 
(conform legii lui Newton).  
 Dacă temperatura se exprimă în funcţie de diferenţa de temperatură existentă la sursa 
caldă a maşinii, după cum urmează: 
hH TTT 1      (7.20) 
apare posibilitatea determinării lui Topt pentru care 0/ TW   . Rezultă astfel: 
LH TTT 1       (7.21) 















,     (7.22) 





4)  Ciclul cu regenerare parţială a căldurii şi considerare a transferului de căldură la 
diferenţă finită de temperatură la sursa caldă a motorului Stirling 
 
  
 În cazul cuplării celor două pierderi, ţinând seama de relaţiile (7.17) şi (7.19), puterea 
maximă furnizată de motor rezultă ca fiind: 





















int,max     (7.23) 
iar randamentul termic al ciclului asociat lui maxW , prin adaptarea relaţiei (7.17) la noile condiţii 
de desfăşurare a ciclului, după cum urmează: 









































   (7.24) 
Ţinând seama de (7.21), puterea maximă produsă de motor în acest caz, relaţia (7.23), devine: 










































  (7.25) 
 
 
5)  Ciclul cu regenerare parţială a căldurii, cu considerarea transferului de căldură la 
diferenţă finită de temperatură la sursa caldă şi cu pierderi de presiune datorate vitezei finite a 
proceselor şi frecării în motorul Stirling       
 
 Acest ultim caz grupează ansamblul de pierderi luate în considerare în modelarea ciclului 
ireversibil al motorului Stirling. Faţă de cazul precedent, luarea în considerare a ireversibilităţilor 
interne datorate vitezei finite şi frecării se face pe baza expresiei Principiului I pentru procese 
ireversibile în sisteme închise, relaţia (7.8). Într-o primă etapă se exprimă puterea reală furnizată 
de motor în condiţiile considerării tuturor pierderilor menţionate, după cum urmează: 
 
            MDpierdirir WWWW PXTextpXText
 
 int,,int, max,max,   (7.26) 
 
Pierderea de putere datorată pierderilor de presiune se exprimă astfel [36] 
 
  nVpW ipierd P   23     (7.27) 






11               
(7.28) 
(pi) - suma pierderilor de presiune pe o cursă a pistonului: 
     
pg wfmedi pppp             (7.29) 
Pierderile de presiune luate în considerare sunt după cum urmează: 
    pierderi datorate laminării agentului de lucru la curgerea prin motor, 
gmedp ; 
    pierderi datorate frecării interne, fp ; 
    pierderi datorate vitezei finite a pistonului pw , care se exprimă astfel [68]: 


























cprmedwp    (7.30) 
unde:      kRTc                (7.31) 
şi pcpr www  exp - viteza pistonului; 














Wp cprmed     (7.32) 
exp.medp - presiunea medie a gazului în timpul destinderii izoterme 1-2, a cărei expresie, ţinând 
































p   (7.33) 
 Combinând relaţiile (7.26) şi (7.27) şi raportând puterea maximă reală care rezultă la 
fluxul de căldură primit de agent de la sursa caldă, se obţine expresia randamentului termic al 
ciclului ireversibil asociat regimului de putere maximă al motorului, după cum urmează: 


































































  (7.34) 
 În mod similar cazurilor precedente, se poate pune în evidenţă randamentul bazat pe 
Principiul II (randament relativ, [15]), după cum urmează: 
      MDirIICirMS ipXText
 




















































































         (7.36)  
şi C  - randamentul ciclului ideal al motorului Stirling, egal cu cel al ciclului Carnot. 
Randamentul notat ' se poate calcula astfel: 
 





































   (7.37)  
 Rezultă astfel un model de optimizare complex al motorului Stirling, capabil să 
desemneze regimurile de putere maximă şi corespunzător acestora, parametrii optimi ai motorului 
în condiţiile cuplării mai multor cauze ale ireversibilităţilor interne şi externe ale ciclului. Deşi 
prezentat aici doar pentru cazul motorului Stirling, acesta este un model general, aplicabil 
oricărui tip de maşină funcţionând după un ciclu Stirling [177]. 













a) Determinarea caracteristicilor regeneratorului 
 
 Pornind de la o analiză atentă a proceselor cu viteză finită din regenerator şi folosind 
expresia Principiului I al Termodinamicii pentru procese cu viteză finită, s-a dedus o formulă 
analitică pentru X , care a fost validată pentru 12 motoare şi 16 regimuri de funcţionare. 
[64,65,68].  
Expresia coeficientului de pierderi regenerative a fost dedusă luând în considerare doi algoritmi 
diferiţi, şi anume unul „optimist” pentru care a fost dedus un coeficient 1X , şi altul „pesimist” 
pentru care a fost calculat 2X . 
Combinând aceşti doi algoritmi s-a obţinut următoarea expresie de calcul a coeficientului de 
pierderi regenerative [62,64,68,]: 
 yXyXX  121       (7.38) 
unde: 
 y  este parametru de ajustare al metodei, având valoarea 720.  stabilită pe baza corelării 
rezultatelor analitice cu cele experimentale. 










1      (7.39) 









2       (7.40) 
 raportul capacităţilor termice ale gazului şi matricii regeneratorului: 





M ,      (4.41) 
în care : gm , Rm – masa gazului, respectiv, masa matricii regeneratorului;  
   gvc , , Rc – căldura specifică la volum constant a gazului, respectiv, a materialului 
regeneratorului. 











1         (7.42) 
cu:  RA - suprafaţa de schimb de căldură a regeneratorului,  
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 pC – cursa pistonului,  
 pw  - viteza pitonului. 
 
 coeficientul de transfer termic convectiv în regenerator [62,64,68]: 
          
































        (7.43) 
Mărimile care intervin în relaţiile de mai sus au următoarea semnificaţie:   
mp  - presiunea medie a gazului în ciclu,  
mT - temperatura medie a gazului în ciclu,  
Tl – temperatura gazului în contact cu sursa rece, 
(Tm) - viscozitatea cinematică a gazului la temperatura medie din ciclu, Tm , 
cp(Tm) – căldura specifică la presiune constantă, calculată la temperatura medie din ciclu, 
 - raportul temeperaturilor extreme, 
d ,b - diametrul sârmei, respectiv distanţa dintre două sârme ale sitelor regeneratorului,  
RD - diametrul regeneratorului. 
 
Expresia coeficientului de transfer convectiv în regenerator a fost dedusă [62-66,182,182] pe 








St     (7.44) 
în care:   

wD




   

 PcPr   (7.45)-(7.47) 
unde:     - densitatea gazului, 
  - conductivitatea termică a gazului. 
 
Pentru regeneratorul constituit din  N  site, având fire cu diametrul d, şi b,  distanţa între două 
fire, porozitatea matricii este data de: 






1         (7.48) 
Toate valorile care intervin în relaţiile (7.45)-(7.47) sunt evaluate în funcţie de valorile medii ale 
presiunii şi temperaturii gazului din ciclu. 
 În cazul motorului Stirling tip   studiat, regeneratorul este plasat în interiorul pistonului 
deplasator, şi este constituit dintr-un mănunchi de fire de cupru. 
Pentru a determina caracteristicile regeneratorului plasat în interiorul pistonului deplasator, se 
poate estima distanţa dintre fire b , dacă se cunoaşte diametrul unui fir d . 
În scopul determinării numărului aproximativ de site care constituie regeneratorul, se estimează 
că distanţa între două fire este: 
db 5.1       (7.49) 
În consecinţă, numărul de site poate fi calculat cu relaţia : 








             (7.50) 
unde : RL  este lungimea regeneratorului. 
 Suprafaţa de schimb de căldură a regeneratorului (aria totală a firelor din care este 





22       (7.51) 
unde: RD - diametrul echivalent al regeneratorului. 
 Aria de curgere a regeneratorului, rA  se poate calcula astfel [64,66,68]: 








      (7.52) 









    (7.53) 
În Tabelul 7.3 sunt centralizate valorile obţinute prin aplicarea formulelor anterioare (7.41)-
(7.45).  
 
Tabelul 7.3. Caracteristici ale regeneratorului. 
 
d [m] b [m] RL [m] RD [m] SN  RA  [m
2] Rm  [kg] rA  [m
2] 
0.00004 0.00006 0.0485 0.025 606.25 0.74793096 0.06671544 0.00049087 
 
 
b) Determinarea performanƫelor motorului cu ajutorul Metodei Directe 
   
 Pentru calculul masei de gaz gm , care trece prin matricea poroasă a regeneratorului, se 
utilizează ecuaţia de stare, pentru valorile medii instanatanee, astfel: 
mgmm RTmVp       (7.54) 





Vpm                          (7.55)
 Pentru a calcula viteza gazului gw , ce trece prin regeneratorul cilindric, se aplică ecuaţia 
continuităţii: 
   ddgr wAwA       (7.56) 





wAw                    (7.57) 





DA  , 
       dw  este viteza pistonului deplasator, care conţine regeneratorul, nCw dd 2 . În cazul 
motorului studiat, viteza pistonului deplasator este egală cu viteza pistonului motor, pd ww  . 
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Pornind de la mărimile calculate cu ajutorul relaţiilor precedente, şi introducându-le în relaţia 
(7.18), se calculează xirII ,, .  
Expresia randamentului motorului Stirling, în care se iau în considerare pierderile de presiune 
generate de ireversibilităţile interne şi externe (viteza finită a proceselor, laminarea gazului la 
trecerea prin regenerator, frecarea internă între piston şi cilindru), după înlocuirea rezultatelor 















































   (7.58) 
unde : 
SLw - viteza sunetului la temperatura sursei reci, lSL RTw  ; 












w  . 
Prin utilizarea relaţiei (7.36) se poate calcula randamentul motorului Stirling studiat. 
În Tabelul 7.4 sunt prezentate pe scurt rezultatele analitice obţinute aplicând Metoda Directă, în 
studiul motorului Stirling tip  , în corelaţie cu performanţele experimentale ale acestuia. 
 
Tabelul 7.4. Influenţa vitezei asupra diferitelor pierderi din motorul Stirling 
n  dp ww   410X   X,ir,II  '  T,ir,II    Pi,ir,II   
]/[ srot  ][ sm  ][  [%]  [%]  [%] [%] 
2.85 0.28 3620.282 71.18 17.26 56.90 48.41 
3.04 0.29 3620.189 70.09 17.92 57.33 45.81 
3.31 0.32 3620.185 69.79 18.10 57.45 45.10 
3.47 0.34 3620.164 69.54 18.25 57.55 44.53 
3.60 0.35 3620.129 69.19 18.46 57.69 43.77 
3.86 0.37 3620.076 68.68 18.77 57.91 42.64 
 
Tabelul 7.5. Valorile performanţelor motorului, conform rezultatelor aplicării  Metodei Directe. 
dp ww   C  MD  exp  MDW  expW
  
][ sm  [%]  [%]  [%]  ][W  ][W  
0.28 24.25 4.75 3.85 3.50 2.68 
0.29 25.56 4.71 4.39 3.93 3.28 
0.32 25.94 4.69 4.80 4.31 3.84 
0.34 26.25 4.68 4.96 4.58 4.23 
0.35 26.67 4.66 4.89 4.81 4.45 
0.37 27.32 4.63 5.27 5.27 5.16 
   




 Date fiind particularităţile de construcţie ale motorului Stirling studiat, diferite în esenţă 
de cele performante ale motoarelor pentru care Metoda Directă a fost validată, se justifică 
diferenţele obţinute între valorile analitice şi cele experimentale. 
 Pentru a ajusta aceste valori, se introduce un parametru de ajustare care să corecteze 
pierderile de presiune ( 06.0ajp ) şi se recalculează performanţele motorului. Noile valori 
obƫinute pentru pierderile de presiune vor fi diminuate, fapt ce va conduce la diminuarea 
randamentului, şi apropierea acestuia de valorile experimentale. Necesitatea  introducerii 
parametrului de ajustare, se datorează faptului că dispozitivul exprimental este unul cu 
performanƫe reduse, confecƫionat din sticlă termorezistentă, şi destinat cercetărilor în laborator în 
vederea înƫelegerii principiului de funcƫionare şi eventual a verificării diferitelor modele de 
analiză termodinamică ce-i pot fi adaptate şi aplicate. Diferenţa între valorile analitice şi cele 
experimentale, este evidenţiată prin calculul erorilor, conform Tabelului 7.6. 
 
Tabelul 7.6. Valorile performanţelor corectate cu ajutorul parametrului de ajustare introdus 
n exp  MD  eroare 
[rot/s] [%] [%] [%] 
2.85 3.85 4.75 18.97 
3.04 4.39 4.71 6.61 
3.31 4.80 4.69 -2.33 
3.47 4.96 4.68 -5.95 
3.60 4.89 4.66 -4.88 
3.86 5.27 4.63 -13.79 
 
Se constată că odată cu creşterea turaƫiei motorului, eroarea de calcul scade, fapt ce confirmă că 
Metoda Directă este concepută pentru studiul motoarelor performante ce funcƫioneaza la turaƫii 
mari, pentru care aceasta a fost şi validată. 
 În consecinţă, această metodă a fost aplicată cu succes şi în cazul studiului şi optimizării 
motorului Stirling şi s-a obƫinut o bună corelare între rezultatele analitice şi performanţele 
experimentale. Odată validat parametrul de ajustarea propus pentru aceste tipuri de motoare, 
Metoda Directă va putea fi aplicată şi în studiul maşinilor Stirling mai putin performante. 
 
 
Fig. 7.7. Variaţia randamentului corectat MD  şi a puterii mecanice furnizate MDW , în funcţie de viteza 
pistonului, pw . 
Cătălina DOBRE – Teză de doctorat 
 
 
Tabelul. 7.7. Centralizarea randamentelor în funcţie de tipul de ireversibilitate. 
 
Tipul de ireversibilitate Randament ireversibil al motorului 
Regenerare parƫială a căldurii XirIICC ,,1    
Regenerare parţială a căldurii şi 
considerarea transferului de căldură la 
diferenţă finită de temperatură la sursa 
caldă 
 
TirIIXirIICC  ,,,,2   
Regenerare parţială a căldurii, 
considerarea transferului de căldură la 
diferenţă finită de temperatură la sursa 
caldă, şi a pierderilor de presiune 
datorate vitezei finite a proceselor şi 
frecării. 
 
MDPiirIITirIIXirIICC    ,,,,,,3
  
 
Introducerea succesivă a diverselor ireversibilităţi (Tabelul 7.7) în calculul randamentului termic 
al motorului Stirling, este evidenţiată în Fig 7.8. 
 
 
Fig. 7.8. Introducerea succesivă a ireversibilităţilor în calcul randamentelor consecinţă a Principiului II al 
Termodinamicii. 
  
 Se constată că asupra randamentului global al motorului, pierderile datorate regenerării 
imperfecte, cât şi pierderile datorate transferului de căldură la diferenţa finită de temperatură la 
sursa caldă, au o influenţă importantă, conducând la diminuarea performanţelor maşinii. 
Pierderile datorate irreversibilităţilor interne (laminare, frecare şi viteza finită a pistonului) sunt 











7.3. APLICAREA TERMODINAMICII CU DIMENSIUNI FIZICE FINITE (TDFF) ÎN 
STUDIUL MOTORULUI STIRLING 
 
 
 7.3.1.  Descrierea generală a metodei de analiză 
 
 
 Ca şi pentru Metoda Directă, punctul de plecare al metodei TDFF este ciclul teoretic şi 
Primul Principiu al Termodinamicii. Energiile schimbate de gazul de lucru sunt exprimate în 
funcţie de parametrii de referinţă mai practici necesari inginerului într-o proiectare optimizată a 
unui motor termic, precum: presiunea maximă, volumul maxim, raportul de comprimare, 
temperaturile surselor, etc. Ireversibilităţile considerate în modelul de mai jos sunt cele datorate 
diferenţei de temperatură la schimbătoarele de căldură şi regenerării imperfecte.  
 Ciclul reversibil Stirling se descrie printr-un aport de căldură revhQ . , de la sursa caldă la 
gazul cald având temperatura hT , o cedare izotermă a căldurii revlQ .  de către gazul rece la 
temperatura lT  , şi un lucru mecanic produs W. (capitolul VI, Fig. 6.2) 
În cazul ciclului ideal Stirling, cantităţile de căldură transferate în procesele izoterme, în 
interiorul surselor de căldură, sunt: 
             


 EVpVpmRTQQ hbarevh  
lnlnln maxmaxminmax.   (7.59) 












lnln maxmax.          (7.60) 
unde : R este constanta caracteristică a gazului de lucru, m este masa sa despre care se presupune 
că este transferată în totalitate de la volumul cald către volumul rece şi invers (se neglijează 
volumul mort), şi   - raportul volumic de comprimare, maxp şi maxV   sunt presiunea şi volumul 
maxim al ciclului, iar E energia de referinƫă a modelului TDFF. 
 Căldura provenită dintr-o regenerare perfectă TregQ _ , stocată în regenerator în timpul 







































  (7.61) 
în care :   cv -  căldura specifică la volum constant,   
     γ- exponentul adiabatic al gazului de lucru.  
 
 Dacă regenerarea este imperfectă ( 1reg ), se impune compensarea pierderilor [11,137] 
printr-un aport de căldură regpQ ,  de la sursa caldă către gazul evacuat în volumul de destindere. 
Se presupune că se pierde aceeaşi cantitate de căldură şi în rezervorul rece, în timpul procesului 
de comprimare:  















TkEQQ 11 _,     (7.62) 
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regk                  (7.63) 








         (7.64) 
 În consecinţă, căldura totală hQ  furnizată gazului de lucru, este egală cu căldura izotermă 
revhQ .  la care se adaugă căldura regpQ ,  datorată regenerării imperfecte. Căldura totală lQ cedată 
de gaz sursei reci este căldura cedată în timpul transformării izoterme, la care se adaugă 
















































TEQQQ 1,.                             (7.66) 






















TknEnQQ 11     (7.67) 
unde : n -  turaţia motorului. 


























TnEQ 1      (7.68) 
Rezultă astfel, lucrul mecanic produs pe ciclu, atunci când nu se ƫine cont de pierderi, în valoare 
absolută: 
lh QQW        (7.69) 
Trebuie menţionat că acest lucru mecanic este independent de randamentul de regenerare reg ,  

























      (7.70) 
 
 
7.3.2  Algoritmul de calcul al TDFF, aplicat  motorului Stirling tip   
 
 Se cunoaşte geometria motorului: minV , maxV , maxp , lA  şi hA . 
Se măsoară pe bancul experimental următorii parametrii : eapaT , iapaT , apam , U, I, n, expW , whT . 
Cu ajutorul acestora se pot determina: 
UIQh       (7.71) 





 iapaeapapapal TTcmQ       (7.72) 
expexp WnW      (7.73) 
de unde rezultă:                           expWQQQ lhlosses   .      (7.74) 
Deasemenea, ştiind că:  whhhlosses TThAQ  , rezultă temperatura gazului la interiorul camerei 





QTT       (7.75) 
În aceeaşi manieră se determină şi temperatura gazului aflat în volumul rece : 
     wllll TThAQ       (7.76) 






TT          (7.77) 










 , iar h- coeficient global de schimb de căldură determinat 
experimental şi descris de variaţia 98.10079.4 nh  (Capitolul VIII, Fig. 8.2). 
 Din expresia fluxului de căldură la sursa caldă:  nQQUIQ regprevhh ,.  , se poate 
determina cantitatea de căldură compensată de sursa caldă: 






.        (7.78)  
Cu ajutorul relatiei (7.62) se poate determina factorul de pierderi în regenerator : 





















                  (7.79)  
Astfel randamentul de regenerare poate fi calculat cu relaţia :  
     1ln1   kreg     (7.80)  
Utilizând formulele revhrevh nQQ ..   şi revlrevl nQQ ..  , se poate calcula puterea mecanică 
pornind de la algoritmul de calcul al metodei Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite 
(TDFF): 
revlrevhTDFF QQW ..       (7.81) 
Puterea mecanică pierdută prin frecare piston-perete se calculează cu ajutorul formulei obţinute 
experimental (Fig. 7.3): 
      2753.25685.0 nW f        
(7.82) 
de unde se obţine puterea mecanică disponibilă, prin sustragerea acestei puteri pierdute prin 
frecare, din expresia dată de Primul Principiu al Termodinamicii:  
     fTDFFTDFF WWW  
'     (7.82’) 
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'   .  
 Notăm aici faptul că pierderile de putere mecanică datorate pierderilor de presiune nu sunt 
luate încă în considerare.  
 Pentru exemplificarea rezultatelor obţinute prin aplicarea acestui model, este prezentată 





































Fig.7.9.  Schema bilanţului energetic (Diagrama Sankey) 
 
unde:  
fW  - puterea mecanică pierdută prin frecarea piston-perete, calculate aşa cum am descris 
anterior, cu relaţia 27535685.0 nW f  (Fig. 7.3), obţinută pe cale experimentală; 
wallQ  - fluxul de căldură pierdut prin peretele cilindrului; 
TfplossesW  ,,,  - puterea mecanică pierdută din cauza pierderilor de presiune, frecării şi 
diferenţei finite de temperatură între gazul de lucru şi sursele de căldură, rezultat din bilanţul 
energetic. 




 Astfel, metoda TDFF, combinată cu datele experimentale permite calculul randamentului 
de regenerare reg , şi diferitele pierderi ce se produc în timpul funcţionării motorului (prin 
conducţie perete/aer, prin convecţie şi radiaƫie, pierderi datorate frecării între piston şi peretele 
cilindrului, etc.).  
 Această metodă ca şi Metoda Directă, permite previziunea comportamentului motorului 
Stirling, cu condiţia de a determina în mod corect diferitele pierderi de energie. Acest lucru se 
poate face în mod pertinent în cazul unui motor în faza de optimizare funcţională, cum este cazul 
nostru, pentru care s-au determinat experimental corelaţii  nfh   şi  nfW f  . Pierderile de 
presiune datorate laminării şi frecărilor aerodinamice sunt deduse din bilanţul energetic.  
O perspectivă interesantă a acestui studiu ar fi determinarea unei relaţii de tipul  nfp   în 








Parametrii comuni celor două metode sunt: 
 
 Parametrii geometrici 
 
3
min 0001906.0 mV   
3







2018849.0 mAh   
203717.0 mAl   
484.0 pd CC  
 
 Parametrii de funcţionare 
 















98.1 580079.4  ,  
      pentru turaţia  srotn 86.3 . 
WUIQh 85.97  
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TDFF Metoda Directă (MD) 






3minmax 103.0   




min   







31023.0   








TTT   










max   
WVnpQ revh 31.86lnmaxmax. 

  WnRTmQ hgrevh 97.66ln.  
  






































4.26 , 36.0X , 



































































Cele două formule reprezintă randamentul termic. Având în vedere valorile diferite ale randamentului de 
regenerare, 0.89 respectiv 0.64, valorile randamentului termic sunt diferite, dar rămân totuşi apropiate ca 






































WQW hXirMS 74.18int..     
Aceste valori trebuiesc corectate prin sustragerea puterilor pierdute prin ireversibilităţi interne ( ip ), 
conducţie perete, diferenţă finită de temperatură între surse, frecare piston-perete etc.  






























































































W79.11QW hTDFFTDFF     
%6.9pi,IIT.IIX,IICMD     
W39.9QW hMDMD      
 
 Analiza TDFF ƫine cont de ireveribilităƫile interne şi externe care însoƫesc procesele reale 
în timpul funcƫionării motorului. Această metoda ia în considerare: 
 diferenƫa de temperatură la schimbătoarele de căldură (timp finit între fluidul motor şi 
sursa de căldură),  
 suprafeƫele de schimb de caldură finite (sau conductanƫe finite),  
 viteza finită de deplasare a elementelor mobile ale maşinii ceea ce imprimă o viteză 
finită de derulare a proceselor termodinamice, 
 regenerarea imperfectă în regenerator. 
 
 Metoda Directă de analiză termodiamică permite evaluarea performaƫelor maşinii, prin 
luarea în considerare a ireversibilităƫilor interne şi externe, generate în interiorul maşinii: 
 pierderi de presiune datorate laminării gazului la trecerea prin regenerator, 
 pierderi de presiune datorate vitezei finite a pistonului, 
 pierderi de presiune datorate frecărilor mecanice interne, 
 regenerarea imperfectă, 
 diferenƫa de temperatură de la sursa caldă. 
 
 Punctul de plecare al celor două metode de analiză studiate nu este acelaşi, masa gazului 
conƫinut în motor fiind estimată diferit.  
 În cadrul TDFF, cunoscându-se volumul minim de gaz din motor, minV  şi temperatura 
gazului în volumul cald hT , se impune o presiune maximă maxp . În cadrul Metodei Directe, 
masa gazului rezultă din ecuaƫia de stare a gazelor perfecte aplicată pentru valorile medii 
( mV , mp , mT ) ale parametrilor fluidului de lucru, considerat a fi gaz perfect.  
 Modalitatea de evaluare a pierderilor în cadrul celor două metode de analiză studiate,  
diferă atât ca ecuaƫii, cât şi ca estimare.  
În cadrul TDFF se evaluează factorul de pierderi în regenerator k , pornind de la datele 
experimentale.  
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Conform algoritmului Metodei Directe, X  se calculează analitic, în funcƫie de numeroşi 
parametri şi variabile. Coeficientul de pierderi regenerative X , depinde de viteza pistonului, 
dimensiunile cilindrului (diametru cD , cursa pC ), dimensiunile regeneratorului (diametru RD , 
lungime RL ), proprietăƫile materialului din care este constituit regeneratorul (densitate R , 
căldură specifică a materialului Rc ), dimensiunile sitelor şi firelor din care acestea sunt realizate 
(d, b, N) proprietăƫile gazului ( g , pc , , R) şi valorile medii ale regimului de funcƫionare 
( minmax VV , lh TT , mT , mp ). 
 Comparând progresiv cele două metode de analiză termodinamică de ordin I, se constată 
că utilizând valorile obƫinute pentru factorul de pierderi provocate de regenerarea imperfectă a 
căldurii în regenerator, se obƫine randamentul termic al maşinii atât cu Metoda Directă, cât şi cu 
metoda TDFF. 
Având în vedere valorile diferite ale randamentului de regenerare: respectiv 89.0reg  pentru 
TDFF şi 64.0reg  pentru Metoda Directă, şi valorile randamentului termic   vor fi diferite, 
dar rămân totuşi apropiate de randamentul ciclului Carnot C , singurele ireversibilităƫi fiind 
localizate la nivelul regeneratorului. 
 Puterea mecanică a maşinii, care „ prinde” pierderile datorate regenerării imperfecte, 
poate fi calculată prin sustragerea puterilor pierdute din cauza ireversibilităƫilor interne.  
 Se adoptă aceiaşi factori corectori, atât pentru Metoda Directă, cât şi pentru Metoda 
Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite, factori ce pot fi calculaƫi analitic cu ajutorul 
Metodei Directe, respectiv: 
 randamentul consecinƫă al celui de al doilea Principiu al Termodinamicii, care ƫine cont 
de diferenƫa de temperatură de la sursa caldă, 
 randamentul consecinƫă al celui de al doilea Principiu al Termodinamicii, care ƫine cont 
de pierderile de presiune generate de viteza finită a procesului, respectiv viteza pistonului, viteza 
gazului la trecerea prin regenerator, şi prin celelalte schimbătoare de căldură, frecarea 
elementelor mobile ale sistemului. 
 
În final se obƫin atât randamentul motorului calculat cu metoda TDFF corectat cu cei doi factori 
introduşi de Metoda Directă, cât şi cel calculat cu Metoda Directă, şi puterile mecanice 
corespunzatoare. 
 Se realizează astfel o unificare a celor două metode de analiză termodinamică de ordin I, 
în scopul ameliorării rezultatelor obƫinute cu TDFF, şi apropierii acestora de realitatea 
experimentală.  
Se constată că o mai bună estimare a pierderilor generate în timpul funcƫionării, prin introducerea 
a noi cauze ce produc ireversibilităƫi, ar permite apropierea acestor valori de cele experimentale 












7.5. APLICAREA METODEI SCHMIDT CU REGENERARE IMPERFECTĂ ÎN 
STUDIUL MOTORULUI STIRLING DE TIP   
 
 
7.5.1. Ipotezele modelului 
 
 Un model clasic de studiu al motorului Stirling, mai realist decât cel al ciclului ideal, este 
modelul Schmidt, care consideră următoarele ipoteze: 
 Presiunea instantanee uniformă în motor, 
 Gazul de lucru - gaz perfect, 
 Masa fluidului constantă în ciclu, 
 Temperatura peretelui schimbătorului de căldură constantă, 
 Mişcare armonică/sinusoidală a pistoanelor, 
 Temperatura gazului uniformă în volumele cald şi rece, 
 Regenerare perfectă a căldurii în regenerator. 
  
 Această ultimă ipoteză implică un stocaj-destocaj de căldură perfect în materialul 
regeneratorului, gazul ieşind din regenerator la temeperatura volumului adiacent. În cazul 
modelului izoterm propus, regenerarea este imperfectă, iar această imperfecţiune a procesului din 
regenerator trebuie compensată [149,150] cu o căldură suplimentară furnizată de sursa caldă la 
fiecare ciclu, regpQ , . (Fig. 7.11) 
Pentru cele trei tipuri de motoare Stirling, descrise în Capitolul IV, volumul de destindere se 




VV      (7.83) 
în care: 
  - unghiul vibrochen; 
0EV -volumul măturat în timpul destinderii de pistonul deplasator ; 
În cazul motoarelor de tip beta, respectiv  gamma, acest volum este cel măturat de pistonul 
deplasator. 
 Volumul de comprimare este o combinaţie de volume variabile şi poate fi exprimat pentru 
tipul de motor beta şi gamma, sub forma: 





    (7.84) 
0 -defazajul între cele două pistoane; 
0CV -volumul măturat în timpul comprimării. În cazul motoarelor beta şi gamma, acest volum 
reprezintă volumul măturat de pistonul motor. 
lV0 - volumul de întrepătrundere. În cazul motorului  , acest volum este datorat intruziunii 
pistonului deplasator în volumul măturat de pistonul motor.   
Valorile coeficienţilor ja  şi jb  depind de tipul motorului şi sunt prezentate în Tabelul 7.8.  
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Tabelul 7.8. Valori ale coeficienţilor ja  şi jb , pentru 3 tipuri de motor Stirling [11]. 
 
Tip motor alpha beta gamma 
ja  0 1 1 
jb  0 1 0 
 
 
7.5.2.  Expresiile utilizate în calculul volumelor instantanee  
 
 
 Această analiză presupune divizarea motorului în 3 volume de control: un volum de 















Fig. 7.10. Dispunerea şi împărţirea  volumelor de gaz, în interiorul motorului. 
 
 Volumul de destindere al motorului Stirling tip   se scrie cu ajutorul formulei (7.83), sub 
forma : 





0     (7.85) 
în care : 
emV -volumul mort de destindere ; 
2
dmm RHV e  , 
mH -înălţimea volumului mort. 
dR -raza pistonului deplasator, care este egală cu raza pistonului motor şi cu raza cilindrului 
interior. 
Volumul măturat în timpul destinderii de pistonul deplasator, 0EV  este dat de expresia 
ddE CRV
2
0  , unde dC -cursa pistonului deplasator. 
Înlocuind expresiile anterioare în ecuaţia (7.85), se obţine: 

















20      (7.86) 
 
 Volumul de comprimare poate fi scris pornind de la relaţia (7.84) sub forma : 




















    (7.87) 
în care : 0CV -volumul măturat în timpul comprimării,  
Acesta se poate calcula cu relaţia :     ppC CRV 20   
pC -cursa pistonului motor,  
În cazul motorului studiat dp CC    
pR - raza pistonului motor care este egală cu dR  şi cu raza cilindrului interior. 
lV0 - volumul de întrepătrundere.  
În cazul motorului  , acest volum este datorat intruziunii pistonului deplasator în volumul 
măturat de pistonul motor. În cazul maşinii studiate de noi, am considerat: pl SV  008.00 . 
pS -secţiunea internă a cilindrului  
       2pp RS  . 
cmV -volumul mort de comprimare ; 
       2pmm RHV c  . 
0 -defazajul între cele două pistoane ; 




  . 
Înlocuind expresiile volumelor în ecuaţia (7.87), se obţine: 
 
    







































   (7.88) 
 
 
7.5.3.  Expresii utilizate în calculul temperaturilor 
 
 Temperaturile spaţiului de comprimare şi de destindere sunt determinate, pornind de la 
fluxurile de căldură schimbate şi de la coeficienţii de schimb de căldură, valori obţinute 
experimental. 
Din ecuaţia generală a transferului de căldură aplicată la: 
 Sursa caldă :  
   







T           (7.89)  
unde : whT  este temperatura peretelui la nivelul sursei calde, cunoscută din măsuratori. 
 Sursa rece :    wllllll TThAThAQ   
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       (7.90) 











 Cantitatea de căldură stocată/destocată în materialul regeneratorului, depinde de valoarea 
randamentului de regenerare.  
     515241 TTmcTTmcTTmcQ vregvvreg     (7.91) 
Prin urmare cantitatea de căldură care trebuie asigurată suplimentar de sursa caldă şi de 
rezervorul rece, este regpQ ,  : 























Fig. 7.11. Gradient de temperatură în regenerator.  
 
Rezultă astfel: 
       5154 1 TTTT reg         (7.93) 
    5112 1 TTTT reg         (7.94) 
  




















     (7.95) 
 
 
7.5.4.  Expresii utilizate în calculul presiunilor 
 
 
Pentru a evalua masa de fluid din fiecare volum, se utilizează ecuaţia gazelor perfecte: 

































    (7.96) 
Masa totală a gazului din interiorul motorului este suma maselor celor trei volume de control: 
lregh mmmm       (7.97) 















    (7.98) 
în care:   lregh VVVm  0 ;  
ambRT
p0
0  ;   
M
RR M .     

























      (7.101) 
iar masele elementare la interfeţe sunt: 
lregh dmdmdmdm 2      (7.102) 
lregh dmdmdmdm 4      (7.103) 
şi temperaturile asociate sunt date de ecuaţiile următoare: 
hdmdm 2      dacă 02 dm , 12 TT  , în caz contrar regTTT  12  
   ldmdm 4      dacă 04 dm  , regTTT  54  , în caz contrar 54 TT  . 
Făcând ipoteza unei etanşeităţi perfecte: 0dm , deci 0 lregh dmdmdm , rezultă 







































Cătălina DOBRE – Teză de doctorat 
 
 
7.5.5.  Expresii utilizate pentru calculul căldurilor schimbate şi lucrului mecanic 
 
 
 Cantităţile de căldură schimbate la nivelul celor trei schimbătoare de căldură sunt obţinute 
pornind de la ecuaţia de consevare a energiei, conform conventiei de semne adoptată de partea 
franceză: 
     eeii dmhdmhQWdU      (7.105) 
aplicată fiecăruia din cele trei volume, astfel: 




v    









h               (7.106) 




v    









l     (7.107) 




v    ; ctVr   





v    




reg    (7.108) 
 
 Lucrul mecanic reprezintă lucrul efectuat de pistonul motor pe parcursul celor două 
procese, de comprimare şi de destindere. El poate fi calculat cu relaţia: 
lh WWW       (7.109) 
unde:       hh pdVW                  (7.110)  
ll pdVW       (7.111) 
 
În urma integrării, rezultă: 
lh WWW       (7.112) 







     (7.113) 
în care: d
reg
Q este un deficit de căldură ce trebuie compensat de sursa caldă, datorat acumulării de 
materie în regenerator şi diferenţei de densitate, ce depinde de temperatura la extremităţile 
regeneratorului. Acest deficit se calculează însumând cantităţile elementare regQ  pe un ciclu de 
funcţionare, cu alte cuvinte suma cantităţilor de căldură stocată şi destocată în regenerator, în 
timpul transformărilor izocore.   






7.6.  MODELAREA 0-D ÎN SIMULINK. REZULTATE ŞI DISCUŢII 
 
 
Pentru simularea numerică s–au folosit datele iniţiale prezentate în Tabelul 7.9. 
 
Tabelul 7.9. Date caracteristice ale punctului de funcţionare simulat. 
 
Twl Twh n 
K K rot/s 
299.3 414 3.86 
 
Rezultatele obţinute în urma simulării numerice sunt variabilele instantanee (temperatură, 




Fig. 7.12. Algoritm de calcul adaptat  motorului în Simulink. 
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 S-a trasat ciclul obţinut cu ajutorul modelului analitic în diagrama p-V, peste care s-a 
suprapus ciclul obţinut experimental pentru acelaşi punct de funcţionare, şi s-a obţinut variaţia 
prezentată în Fig. 7.13. 
Pentru a compara rezultatele experimentale cu cele analitice, obţinute cu modelul 0-D, am 
suprapus pe acelaşi grafic ciclurile în coordonate p-V, lucru care permite compararea valorilor 
lucrului mecanic indicat. 
 În condiţiile alegerii corecte a coeficienţilor globali de schimb de căldură, modelul 





Fig.7.12. Ciclul motorului Stirling obţinut analitic,  respectiv experimental, ilustrate în diagrama p-V  
 
  
 Pentru dezvoltarea modelului analitic, coeficienţii globali de schimb termic au fost 
determinaţi experimental, lucru care explică rezultatele relativ apropiate. 
 Confruntarea rezultatelor, ar permite validarea modelului analizat, pentru nişte coeficienƫi 




7.7. CONFRUNTAREA REZULTATELOR OBȚINUTE PRIN APLICAREA CELOR 
TREI MODELE DE ANALIZĂ TERMODINAMICĂ (METODA DIRECTĂ, 
METODA TDFF, MODELUL IZOTERM CU REGENERARE IMPERFECTĂ)  
 
 
 Rezultatele celor trei modele de analiză studiate, sunt prezentate în comparaţie cu cele 
experimentale. Scopul acestui studiu este stabilirea metodei de analiză care se apropie cel mai 
mult de realitatea experimentală. 
 
 





Tabelul 7.10. Confruntarea rezultatelor experimentale cu cele analitice pentru cele 3 metode analizate 
 
n=3.86 [rot/s] 
experimental TDFF MD Model Schmidt 




MD    
[W] [%] [W] [%] [W] [%] [W] [%] 
5.16 5.27 11.29 11.54 5.27 5.24  9.4 9.6 
   
 Rezultatele obţinute cu Metoda Directă şi cu ajutorul modelului Schmidt, sunt 
surprinzător de asemănătoare, atât din punct de vedere al evaluării puterii furnizate de motor, cât 






Fig. 7.13. Confruntarea valorilor obţinute cu cele 3 modele de analiză, din punct de vedere al puterii şi 
randamentului, în funcƫie de turaƫia n. 
expW exp DOW  D0
Cătălina DOBRE – Teză de doctorat 
 
 
 Diferenţa constatată între valorile experimentale şi cele obţinute cu ajutorul modelelor 
termodinamice se justifică în cazul metodelor TDFF şi modelului Schmidt, deoarece în acest caz 
nu au fost considerate ireversibilităţile generate de frecare, şi nici pierderile aerodinamice. 
Metoda Directă ţine cont de pierderile generate de frecare, laminarea gazului şi de 
ireversibilităţile generate de viteza pistonului, însă o completare a schemei de calcul cu alte cauze 
ale ireversibilităţilor ar fi judicioasă. Rezultatul prezentat poate fi corectat cu ajutorul unui 
coeficient de ajustare, date fiind caracteristicile constructive ale dispozitivului experimental 
analizat. Metoda Directă a fost validată pe 12 motoare Stirling dintre cele mai performante, în 
timp ce motorul analizat este destinat analizei de laborator, performanţele acestuia fiind slabe. 
 
 
7.8. CONCLUZII  
 
 În acest capitol s-a analizat dependenţa performanţelor  motorului Stirling în funcţie de 
ţuratia motorului, n, care este variabilă comună pentru cele 3 metode de analiză. (Metoda Directă, 
metoda Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite (TDFF), şi metoda izotermă (Schmidt) cu 
regenerare imperfectă. 
 În cazul Metodei Directe şi a metodei Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite 
(TDFF), punctul de pornire al analizei îl constituie ciclul teoretic. Energiile schimbate de gazul 
de lucru sunt exprimate în funcţie de parametrii practici, precum presiunea maximă, volumul 
maxim, raportul de comprimare, temperaturile surselor, viteza pistonului, etc. 
 Modelul numeric 0-D (analiza Schmidt) descrie evoluţia variabilelor instantanee 
(presiune, volume, mase, energii schimbate, ireversibilităţi) în funcţie de unghiul de rotaţie al 
arborelui. Modelul include ireversibilităţile datorate regenerării imperfecte şi diferenţei finite de 
temperatură între gaz şi peretele schimbătoarelor de căldură, cald şi rece. Expresiile analitice au 
fost derivate în funcţie de unghiul vibrochen la curgerea gazului prin regenerator şi în cazul unei 
regenerări imperfecte. Adăugând aceste expresii celor obţinute analitic anterior (volumele de 
comprimare şi de destindere, lucru mecanic, căldura schimbată izoterm) se permite calculul 
analitic al fiecărui ciclu, al energiilor transferate şi al randamentului, respectând parametrii 
geometrici şi fizici impuşi. 
 Rezultatele obƫinute pun în evidenƫă capacităƫile fiecărei metode studiate de a simula 
funcƫionarea reală a motorului Stirling studiat. Date fiind particularităƫile lui constructive, diferite 
în esenƫă faƫă de cele ale unui motor performant, rezultatele obƫinute permit totuşi remarcarea 
celei mai realiste metode.  
Pe lângă avantajul obƫinerii pe cale analitică a performanƫelor motorului, Metoda Directă permite 
calculul analitic al influenƫei fiecărei pierderi din motor asupra performanƫelor acestuia, fapt care 
a condus la îmbunătăƫirea rezultatelor metodei TDFF prin introducerea unor ireversibilităƫi de 
care aceasta nu ƫinea cont. 
Astfel, prin menƫinerea punctelelor forte ale fiecărei metode analizate şi considerarea unor noi 
cauze ce generează ireversibilităƫi, se poate obƫine un model de analiză complet, capabil să 
returneze rezultate analitice cât mai apropiate de realitatea experimentală.  
Aceast studiu constituie o perspectivă pentru lucrările viitoare. 












STUDIU EXPERIMENTAL ŞI ANALITIC AL MAŞINII FRIGOROFICE 
STIRLING 
8.1. DESCRIEREA INSTALAȚIEI ŞI PRINCIPIUL DE FUNCȚIONARE 
 
 
 Motorul cu aer cald poate funcƫiona ca maşina frigorifică, prin utilizarea unui motor 
electric care antrenează arborele maşinii, turaƫia acestuia fiind măsurată cu ajutorul unui 
dispozitiv cu fotodiode şi a unui disc găurit.  
 Apa care circulă în peretele dublu al cilindrului constituie rezervorul cald al sistemului 
funcƫionând ca maşină frigorifică. În partea superioară a cilindrului se găsesc un termocuplu care 
permite măsurarea temperaturii şi o rezistenƫă electrică care ajută la determinarea, printr-o 
metodă de compensare, a puterii frigorifice produse. 
Turaƫia n a motorului electric, poate fi variată cu ajutorul unui aparat de comandă şi reglare. Ea 
este determinată experimental utilizând acelaşi dispozitiv cu fotodioade ca şi pentru motor.
 Pentru fiecare turaƫie, se măsoară temperatura chiulasei cu ajutorul unui termometru, 
debitul de apă vehiculat şi temperaturile de intrare şi ieşire ale apei. 
 Se estimează puterea frigorifică produsă de maşina frigorifică, printr-o metodă de 
compensare, cu ajutorul unei mici rezistenƫe electrice plasate în interiorul camerei reci (situate în 
partea superioară a cilindrului). În acest fel se răceşte şi încălzeşte în acelaşi timp aerul din partea 
superioară a cilindrului. Se poate stabili în interiorul cilindrului o temperatură egală cu 
temperatura mediului ambiant, cu scopul de a limita pierderile prin peretele cilindrului. Se 
determină în acest fel puterea frigorifică produsă care corespunde fluxului de căldură preluat de 
la chiulasa maşinii frigorifice prin relaƫia : 
UIQl        (8.1) 
unde : U este tensiunea [V], iar I este intensitatea curentului electric [A] corespunzătoare 



















Fig. 8.1. Schema maşinii frigorifice Stirling  tip  . 
 
  
 Conductanƫa termică a peretelui rezervorului rece se poate determina plecând de la relaƫia: 
lll TKQ       (8.2) 
unde : 
lQ -puterea frigorifică determinată prin metoda compensaƫiei, [W]; 
wlll TTT  ; în care lT - temperatura gazului măsurată la interiorul camerei reci, [K]; 
wlT -temperatura peretelui, măsurat cu ajutorul unui termocuplu, [K]; 




Kh        (8.3) 
în care : lA  este aria suprafeƫei de contact a schimbătorului rece (partea superioară a cilindrului), 
[m2]. 
Parametrii lT , wlT  , lQ  se determină experimental pentru mai multe regimuri de funcƫionare. Se 
calculează h pentru fiecare turaƫie şi aşa cum era de aşteptat şi în conformitate cu datele existente 
în literatura de specialitate, coeficientul global de schimb termic h, creşte odată cu creşterea 
turaƫiei n. 
 






Fig. 8.2. Variaƫia coeficientului global de schimb de căldură h, în funcƫie de turaƫia n. 
  
 
 Variaƫia de temperatură a apei de răcire apaT şi debitul de apă vehiculat apam  permit 
calculul puterii cedate apei, cu relaƫia: 
apapapah TcmQ       (8.4)  
în care : 




apaapa TTT  , cu eapaT - este temperatura apei măsurată la ieşire [K], şi iapaT -este 
temperatura apei la intrare. 
 Se constată, conform Tabelului 8.1 că la creşterea turaƫiei arborelui n, temperatura 
gazului rece lT  creşte, temperatura gazului cald hT  scade. Diferenƫa de temperatură dintre ele 
cilT  scade, ceea ce implică creşterea COP maşinii frigorifice cu creşterea turaƫiei. 
 
Tabelul 8.1. Centralizarea datelor experimentale obƫinute pentru maşina frigorifică Stirling. 
 
n lT  hT  cilT  expW
  lQ  hQ     totW
  COPexp 
 
[rot/s] ][K  ][K  ][K  ][W  ][W  ][W     ][W  [-]  
2.85 249 348.69 99.69 10.4 12.35 32.57 20.22 0.61  
3.04 249.5 343.99 94.49 10.58 13.4 33.56 20.16 0.66  
3.31 250.3 338.03 87.73 9.65 14.7 34.54 19.84 0.74  
3.47 250.4 332.72 82.32 9.54 16.5 35.53 19.03 0.87  
3.6 249 330.34 81.34 9.71 17.94 37.51 19.57 0.92  
3.86 250.7 329.10 78.40 9.54 19.2 39.48 20.28 0.95  
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8.2. APLICAREA METODEI DIRECTE ÎN STUDIUL MAŞINII FRIGORIFICE 
STIRLING TIP  . 
 
8.2.1.  Introducere 
 
 
 Analizând ciclul maşinii frigorifice descris în Fig. 3, se obƫine eficienƫa frigorifică a 





















































         (8.5) 
în care: 
COPCC  - reprezintă eficienƫa frigorifică a ciclului Carnot frigorific reversibil care ar funcƫiona 
între aceleaşi temperaturi ale gazului, hT  şi lT ; 
XirII ,, - reprezintă randamentul consecinƫă al Principiului al II-lea al Termodinamicii (introdus 
de Bejan [15] şi Feidt [102]) care ƫine seama de pierderile prin regenerarea imperfectă a căldurii 
(X reprezintă coeficientul de pierderi regenerative); 
 ipirII ,,  - reprezintă randamentul consecinƫă al Principiului al II-lea al Termodinamicii care 
ƫine seama de pierderile datorate căderilor de presiune generate de viteza finită a proceselor, 
viteza finită a gazului în regenerator şi celelalte schimbătoare de căldură de la cele două surse, 
respectiv, pierderile generate de frecările dintre părƫile mobile ale maşinii [39,50,184]. 
 Puterea ireversibilă consumată de maşina frigorifică cu viteză finită va fi data de relaƫia: 
    
60
3ln min,,
npVTTzmRWWzW ilhplossesrevMFSMD i           (8.6) 
z – parametru de ajustare care rezultă din validarea schemei de calcul, ca urmare a comparaƫiei 
rezultatelor experimentale ale maşinilor reale ; ( 8.0z  ). 






n – turaƫia. 
 Prin integrarea expresiei lucrului mecanic cu viteză finită, prin aşa numita Metodă 
Directă, din expresia Principiului I pentru procese cu viteză finită [50-53, 55-57,185,186] aplicată 
fiecărui proces din ciclu s-a obƫinut: 
















































            (8.7) 
în care: pw  – viteza pistonului, SLw  - viteza sunetului la temperatura sursei reci,   - exponent 
adiabatic, lh TT , SN  - numărul de site ale matricii regeneratorului,   3/11 , iar gw -
viteza gazului la trecerea prin regenerator. 
 Pornind de la o analiză atentă a proceselor cu viteză finită din regenerator şi folosind 
expresia Principiului I al Termodinamicii, s-a dedus o formulă analitică pentru X , care a fost 




validată pentru 12 motoare şi 16 regimuri de funcƫionare. Se consideră că, pentru maşinile 
frigorifice şi pompele de căldură Stirling, având o aceeaşi construcƫie principială ca şi motoarele 
Stirling, este de aşteptat ca gradul de pierderi datorită ireversibilităƫilor din regenerator, X , să 
aibă o expresie similară, şi anume: 


















TTyXyX       (8.8) 
 Termenii care intervin în ecuaƫiile (8.8) sunt descrişi în capitolul VII (subcapitol 7.2.3, 
punctul a). 
 Pe baza consideraƫiilor de mai sus asupra similitudinii constructive şi funcƫionale (cu 
deosebire doar în ce priveşte sensul de parcurgere a ciclului) între motoarele Stirling şi maşinile 
frigorifice, respectiv pompele de căldură Stirling, se propune păstrarea aceloraşi coeficienƫi de 
validare în expresia lui X (adică y) şi în  ip . 
 
8.2.2. Aplicarea Metodei Directe în studiul maşinii frigorifice Stirling 
 
Tabelul 8.2. Parametrii caracteristici ai gazului de lucru. 
 
n  pw  
510gm  gw  minp  
[rot/s] [m/s] [kg] [m/s] [Pa] 
2.85 0.28 30.254 1.59 65884.22 
3.04 0.29 30.442 1.70 66561.09 
3.31 0.32 30.735 1.84 67281.59 
3.47 0.34 31.009 1.94 67909.43 
3.60 0.35 31.131 2.01 68203.58 
3.86 0.37 31.187 2.15 68380.38 
 
 Utilizând datele iniƫiale menƫionate în Tabelul 6.1 şi Tabelul 8.2, se obƫin prin aplicarea 
algoritmului de calcul al Metodei Directe, performanƫele maşinii frigorice Stirling. 
 
Tabelul 8.3. Mărimi caracteristice ale algoritmului Metodei Directe 
 
pw  510X  410M  B  h  XirII ,,  PiirII ,,  
[m/s] [-] [-] [-] [W/(m2K)] [%] [%] 
0.28 63465.94 84.4192 18.32 30.03 65.56 38.85 
0.29 63462.64 84.9454 17.65 31.07 67.66 37.37 
0.32 63457.53 85.762 16.83 32.49 69.85 35.63 
0.34 63452.74 86.5277 16.35 33.47 71.72 34.14 
0.35 63450.61 86.8678 16.03 34.11 72.59 33.36 
0.37 63449.63 87.0235 15.38 35.21 73.10 32.62 
 
 Date fiind particularităƫile de construcƫie ale motorului Stirling studiat, diferite în esenƫă 
de cele performante pentru care Metoda Directă a fost validată, se justifică diferenƫele obƫinute 
între valorile analitice şi cele experimentale. 
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Tabelul 8.4. Valori ale performanƫelor maşinii frigorifice 
 
n  CCCOP  MDCOP  expCOP  MDW  totW  
[rot/s] [-] [-] [-] [W] [W] 
2.85 2.497 0.636 0.611 19.72 20.22 
3.04 2.659 0.672 0.665 19.97 20.15 
3.31 2.853 0.709 0.741 20.44 19.84 
3.47 3.041 0.744 0.867 20.34 19.03 
3.60 3.137 0.759 0.917 20.51 19.57 
3.86 3.197 0.762 0.947 21.66 20.28 
 
 În consecinƫă, această metodă a fost aplicată cu succes în cazul studiului şi optimizării 





Fig. 8.3. Variaƫia coeficientului de performanƫă COP, în funcƫie de viteza pistonului, pw . 
 
 Modelul de optimizare (bazat pe expresia Primului Principiu al Termodinamicii pentru 
procesele ce se desfăşoară cu viteză finită în sistemele închise) a luat în considerare simultan 
două categorii de pierderi prin ireversibiliăƫi interne şi externe ale ciclului. Acestea au permis 
stabilirea regimului termic optim de funcƫionare al maşinii frigorifice. 
 Introducerea succesivă a diverselor ireversibilităƫi (Tabelul 8.5) în calculul coficientului 
de performanƫă al maşinii frigorifice Stirling, este evidenƫiată în Fig. 8.4. 
 
Tabelul 8.5. Centralizarea randamentelor în funcƫie de tipul de ireversibilitate. 
 
Tipul de ireversibilitate Coeficientul de performanƫă ireversibil 
al maşinii frigorifice 
Regenerarea parƫială a căldurii XirIICCCOPCOP ,,1   




Regenerare parƫială a căldurii, şi 
pierderi de presiune datorate 
vitezei finite a proceselor şi 
frecării. 
 





Fig. 8.4. Introducerea succesivă a ireversibilităƫilor în calcul randamentelor consecinƫă a Principiului II al 
Termodinamicii. 
 
 Apropierea mare dintre rezultatele analitice şi cele experimentale se datorează modului 
foarte riguros de estimare a pierderilor maşinii. Astfel formulele prezentate în prezentul capitol, 
pentru ceficientul de performanƫă au condus la obƫinerea unor  valori ale pierderilor de presiune 
prin frecare şi laminare la curgerea gazului prin regenerator, foarte apropiate de realitate, fapt 
care verifică modelul de calcul al Metodei Directe, chiar şi la specificul unei maşini frigorifice, 




8.3. APLICAREA TDFF ÎN STUDIUL MAŞINII FRIGORIFICE STIRLING 
 
 
8.3.1. Descrierea generală a metodei de analiză a Termodinamicii cu Dimensiuni 
Fizice Finite (TDFF) aplicată în studiul maşinii frigorifice Stirling  
 
Observaƫie! Se utilizează convenƫia de semne adoptată de partea franceză. 
 
Energiile transferate în ciclu (Fig. 6.3) sunt date de relaƫiile: 
 Căldura cedata rezervorului cald (apa), de gazul de lucru aflat la temperatura hT , în cazul 
unei regenerări perfecte, în valoare absolută, este: 
0lnmaxmax.   

 EVpQQ dcrevh          (8.9) 
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unde :     raportul volumic de comprimare,  maxp  şi maxV  sunt presiunea şi volumul maxim al 
ciclului, iar E energia de referinƫă a modelului TDFF. 
 
 Căldura preluată de la rezervorul rece de către gazul de lucru, la temperatura lT , în cazul 












                                   (8.10) 
în care: hT , lT -temperaturile gazului cald, respectiv rece. 
 
 Căldura schimbată cu regeneratorul (stocată şi destocată) în timpul unei transformări 





















                          (8.11) 
unde : R este constanta caracteristică  a gazului de lucru, m este masa sa despre care se presupune 
că este transferată în totalitate de la volumul cald către volumul rece, şi invers (se neglijează 
volumul mort), vc - este căldura specifică la volum constant a gazului de lucru şi  - exponent 
adiabatic. 





QQ ,      (8.12) 
în care : regpQ , -cantitatea de căldură ce trebuie adaugată celei primite de sursa caldă, şi celei 















TkEQQ 11,         (8.13)  
Se utilizează notaƫia k pentru a defini factorul de pierderi în regenerator:                                                             







regk       (8.14)  
















































TEQQQ 1,.     (8.16) 
Rezultă lucrul mecanic consumat pe ciclu în valoare absolută: 
     lh QQW        (8.17) 
 Trebuie menƫionat aici că lucrul mecanic consumat într-un ciclu, este independent de 
randamentul de regenerare reg . 



























 11    (8.18) 
unde Twh este temperatura medie a apei. Puterea preluată de apa este determinată experimental: 
     hapapapaapa QTcmQ    



























 1   (8.19) 
unde n  este turaƫia maşinii şi h  este coeficientul de schimb de căldură. 
 Coeficientul de performanƫă COP, al maşinii frigorifice Stirling, poate fi determinat cu 
formula :  









8.3.2. Aplicarea algoritmului de calcul al metodei TDFF 
 
 
 Cunoscând principiul de funcƫionare al maşinii frigorifice, şi pornind de la datele obƫinute 
experimental şi centralizate în Tabelul 8.1 completate cu cele din Tabelul 8.5, se pot calcula 
parametrii caracteristici ai modelului propus de TDFF. 
 
Tabelul 8.5. Caracteristici iniƫiale ale diferitelor turaƫii n ale arborelui, analizate. 
 
 
Pa70000p min     Pa211600p max  
 srotn /  ][KTwl  ][KTwh  ]/[ KWKl  
2.85 269.3 295.15 0.61 
3.04 269.8 294.35 0.68 
3.31 269.1 293.6 0.78 
3.47 268.8 292.9 0.90 
3.60 268.6 292.25 0.99 
3.86 268.5 291.85 1.09 
 
 Energiile transferate în ciclul revhQ . , respectiv revlQ .  pot fi calculate cu ajutorul relaƫiilor 
(8.9) şi (8.10). 
Înlocuind regpQ , din relaƫia (8.15) în relaƫia (8.13) se poate calcula factorul de pierderi în 
regenerator.  
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       (8.21) 
Cunoscând factorul de pierderi în regenerator, cu ajutorul relaƫiei (8.13) se poate calcula regpQ , . 
Randamentul de regenerare, din relaƫia (8.14), devine : 
 ln1 kreg       (8.22) 









,      (8.23) 
 Cantităƫile de căldură schimbate în cazul unei regenerări imperfecte hQ , respectiv lQ , 
cât şi lucrul mecanic necesar funcƫionării maşinii frigorifice, pot fi calculate cu relaƫiile (8.15) - 
(8.17). 
 Fluxurile de căldură de la sursa caldă, respectiv rece, pot fi calculate cu relaƫiile (8.18) şi 
(8.19). 
 
Tabelul 8.6 Centralizarea rezultatelor obƫinute cu ajutorul modelului TDFF 
 
n  revhQ .  revlQ .  k  reg  regpQ ,  regQ  hQ  lQ  TDFFW  TDFFCOP  
[rot/s] ][J  ][J  [-] [-] ][J  ][J  ][J  ][J  ][J  [-] 
2.85 21.87 15.62 1.67 0.64 10.44 28.83 11.43 5.17 6.25 0.828 
3.04 21.87 15.86 1.81 0.61 10.84 27.70 11.03 5.02 6.00 0.846 
3.31 21.87 16.19 2.01 0.56 11.42 26.17 10.45 4.77 5.68 0.841 
3.47 21.87 16.46 2.15 0.53 11.64 24.95 10.23 4.82 5.41 0.892 
3.60 21.87 16.54 2.20 0.52 11.72 24.59 10.15 4.81 5.33 0.937 




8.4. APLICAREA METODEI SCHMIDT CU REGENERARE IMPERFECTĂ ÎN 
STUDIUL MAŞINII FRIGORIFICE STIRLING TIP    
 
 
 Această analiză se bazează pe divizarea maşinii frigorifice în trei spaƫii: volumul de 
destindere, volumul regeneratorului şi volumul de comprimare. (Fig. 8.5).  
Se presupune că fluidul de lucru este un gaz perfect. Se presupune de asemenea că volumele de 
comprimare şi de destindere, în contact cu rezervoarele de căldură sunt izoterme. Temperatura 
caracteristică a regeneratorului T3 este media logaritmică a temperaturilor celorlaltor două 
volume. [11,137] 


















Fig. 8.5. Reprezentarea celor 3 volume ale maşinii şi frontierele acestora. 
   




Vpm ll   ; 
3TR
Vp
m regreg   ; 
5TR
Vpm hh      (8.21) 
de unde presiunea instantanee, presupusă uniformă în motor, se obƫine cu relaƫia:   















      (8.22) 




































    (8.23) 
iar masele elementare la intrefeƫe şi temperaturile asociate sunt date de ecuaƫiile următoare: 
  ldmdm 2      dacă 02 dm , atunci regTTT  12 , în caz contrar,  12 TT   
  hdmdm 4       dacă 04 dm  , atunci 54 TT  , în caz contrar, regTTT  54 . 
De unde se deduce relaƫia diferenƫialei presiunii: 



























   (8.24) 
 
 



















Fig. 8.6. Gradient de temperatură în regeneratorul maşinii frigorifice [11]. 
 
Cantităƫile de căldură schimbate la nivelul celor 3 volume, sunt obƫinute pornind de la ecuaƫia 
conservării energiei, aplicată fiecărui volum. 




























































  (8.25) 
Lucrul mecanic elementar în spaƫiile de comprimare hh dVpW  , respectiv destindere 
ll dVpW  , permit, după integrare, calculul lucrului mecanic consumat într-un ciclu. 
    hl WWW       (8.26) 
Temperaturile spaƫiilor de comprimare şi destindere sunt determinate pornind de la fluxurile de 
căldură şi de la coeficienƫii globali de transfer de căldură, obƫinuƫi experimental.  








   
(8.27) 








 Ecuaƫiile prezentate anterior au fost rezolvate cu ajutorul mediului de simulare Simulink, 
conform configuraƫiei prezentate în Fig. 8.7.  
Pentru simularea numerică s–au folosit datele iniƫiale prezentate în Tabelul 8.7. 
 
Tableau 8.7. Date caracteristice ale punctului de funcƫionare simulat. 
 
Twl Twh n 
K K rot/s 
268.5 295 3.86 
 
 






Fig. 8.7. Algoritm de calcul în Simulink pentru maşina frigorifică. 
 
 
 În scopul de a îmbunătăƫi rezultatele obƫinute pe baza metodei izoterme (Schmidt) prin 
luarea în considerare a nivelelor de temperatură, se impune o analiză entropică şi exergetică, 
pentru maşina frigorifică Stirling tip  . 
 
 
8.5. APLICAREA METODEI ENTROPICE ŞI EXERGETICE ÎN STUDIUL MAŞINII 
FRIGORIFICE STIRLING TIP    
 
 
8.5.1. Metoda entropică. Noƫiuni fundamentale 
 
 Metoda entropică de calcul a pierderilor de energie din ciclurile ireversibile permite, cu 
ajutorul teoremei Gouy-Stodola calculul pierderilor de capacitate de lucru mecanic (exergie) 
[187], prin înmulţirea creşterilor de entropie cu temperatura mediului ambiant.  
Conform teoremei lui Gouy (1889) - Stodola (1910), pierderea provocată de ireversibilitatea 
internă şi externă a proceselor, se poate defini ca: 
      0TWpierdut   [J]   (8.29) 
     
 0TW pierdut   [W]   (8.30) 
  
 În ceea ce priveşte creşterea entropiei   datorată ireversibilităţii transformărilor care se 
produc în diverse organe ale instalaţiei, valoarea ei se calculează prin metode diferite, pentru 
fiecare caz în parte.  
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 Valorile 0T  (în care 0T  este temperatura mediului ambiant) pun în evidenţă organele ale 
căror transformări ireversibile produc cele mai importante pierderi de exergie deoarece acestea 
trebuiesc după aceea cu prioritate îmbunătăţite. În cadrul metodei entropice de analiză 
termodinamică, gradul de perfecţiune termodinamică al unui organ al instalaţiei este evaluat prin 
compararea pierderilor de capacitate de lucru mecanic din acest organ cu capacitatea de lucru 
mecanic a întregului sistem [187]. 
Bilanƫul entropic sub formă diferenƫială, aplicat unui sistem deschis, se scrie într-o manieră 
generală, astfel [138]: 





QdS    (8.31) 
în care :  
dS - variaƫia de entropie în sistem; 
Q - căldura schimbată pe o porƫiune a ciclului, cu mediul ambiant; 
T - temperatura constantă la care are loc schimbul de căldură; 
is , es - entropiile specifice ale fluidului, asociate curgerii de masă.  
 
 
8.5.2. Metoda exergetică. Noƫiuni fundamentale 
  
 
 În cadrul metodei exergetice, eficacitatea de funcţionare a fiecărui organ poate fi apreciată 
comparând capacitatea de lucru mecanic pe care o are fluidul motor (sau căldura) la intrarea în 
organul de maşină cu pierderea de capacitate de lucru mecanic datorată ireversibilităţilor 
proceselor din acest organ [187].  
 În ceea ce priveşte capacitatea de a produce lucru mecanic, ea este bineînţeles evaluată ca 
şi în cazul metodei entropice, în raport cu mediul exterior. 
Avantajul acestei metode este că permite să se analizeze gradul de perfecţiune termodinamică al 
unui organ sau altul al instalaţiei fără să mai fie nevoie a se aprecia dinainte capacitatea de lucru 
mecanic a întregii instalaţii şi pierderile din toate organele sale, ceea ce simplifică calculul. 
 
 Expresia bilanƫului exergetic sub formă diferenƫială [138], aplicată în studiul unui sistem 
deschis, şi considerând mai multe porƫi de intrare şi iesire, se scrie astfel:  






Q TdmexdmexdVpWExdEx    [J] (8.32) 




iex  reprezintă 
exergia masică asociată curgerii cantităƫii edm  respectiv idm . 
Exergiile de curgere depind de temperaturile la interfaƫa schimbătoarelor de căldură şi de starea 
de referinƫă considerată, caracterizată de 0p  şi 0T . 
 










 0TQ 1xE      (8.33) 










   



















 Caracteristici exergetice ale maşinii 
 
 Se asociază fiecărui component al unui sistem energetic un flux de exergie combustibil 







IxE D  
 
 
Se definesc doi factori de calitate, pentru fiecare component : 








        (8.34) 
Randamentulul exergetic este definit într-o manieră generală de raportul: efect util/consum 
exergetic.
 
















 Scopul dezvoltării acestor două metode de analiză termodinamică este stabilirea valorii 
pierderilor ireversibile din ciclul real al maşinii frigorifice şi determinarea componentei ciclului 
ce trebuie perfecţionată în vederea reducerii gradului de ireversibilitate a ciclului (şi, în 
consecinţă, de creştere a coeficientului de performanţă). 
 Acestea se pot obƫine pe baza unei aprecieri a creşterilor de entropie corespunzătoare 
fiecărui proces în parte şi de aici necesitatea completării studiului, deja întreprins, cu metoda 
entropică de analiză termodinamică. 
 Prelucrarea simplă şi rapidă a ecuaƫiei de bilanƫ energetic şi a celei de bilanƫ exergetic, 
conduce la obţinerea ecuaţiilor clasice de bilanţ exergetic particularizate pe ciclul inversat 
(instalaţie frigorifică). 
















Fig. 8.8. Dispunerea şi împărƫirea  volumelor de gaz, în interiorul maşinii frigorifice. 
  
  
 În cele ce urmează se vor stabili bilanƫurile entropice si exergetice la nivelul fiecărui 
element al maşinii Stirling, în funcƫie de cinematica pistoanelor (deplasator şi motor).  
 Aplicând expresia bilanƫului entropic pentru un sistem deschis, dat de relaƫia (8.31), în 







      (8.36)  


















QdS   44     (8.38) 
Pentru cazul ciclului reversibil (Schmidt) 0h . 
 
Pentru un ciclu, bilanƫul entropic se poate scrie astfel :   
0 hregl dSdSdS      (8.39) 















      (8.40)  























       (8.41)
 
 şi:        regreg        (8.42) 
 Aplicând expresia bilanƫului exergetic pentru un sistem deschis, dat de relaƫia (8.32), în 
studiul fiecărui schimbător de căldură, se obƫine: 
















































     (8.45) 
Pentru un ciclu, bilanƫul poate fi scris astfel:  
0 hregl dExdExdEx      (8.46) 




8.5.4. Studiul schimbătoarelor de căldură (volumul de comprimare şi de 




 Schimbător rece  
 
 În diagrama funcƫională a volumului de destindere (Fig. 8.9) se prezintă entropiile şi 
















aer 0l TT 







Fig. 8.9. Diagrama funcƫională exergetică şi entropică a camerei de destindere. 
 
 Cum deja se cunoaşte, entropiile specifice depind de direcƫia de curgere.  
Fluxul de entropie urmăreşte transferul de căldură şi creşte odată cu creşterea diferenƫei de 
temperatură.  
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Generarea de entropie „externă” datorată diferenƫei de temperatură între sursa rece, reprezentată 
de chiulasa maşinii frigorifice, şi aerul aflat în interiorul camerei reci, reprezintă diferenƫa dintre 
entropia primită de volumul rece şi cea cedată de gazul aflat în volumul de destindere.  
 Sensul de transfer al exergiei este opus celui de transfer al căldurii, dat fiind nivelul 
temperaturilor inferior celui al temperaturii ambiante de referinƫă. 
  Bilanƫul exergetic permite determinarea exergiei pierdute din cauza diferenƫelor de 










Q ExExEx  ||     (8.47)
















     (8.48) 
reprezintă exergia căldurii lQ  la temperatura lT . 




















QEx  este efectul util al maşinii frigorifice, în termeni exergetici. 
 Înlocuind relaƫiile (8.48) şi (8.49), în ec. (8.47) a bilantul exegetic, rezultă exergia distrusă 




































 00 11||   (8.50) 
















QTEx 110     (8.51) 
Fluxul de exergie distrusă se calculează prin integrarea relaƫiei (8.51) pe întreg ciclul parcurs de 
maşina frigorifică, în timpul unei rotaƫii complete a arborelui. 
      DlDl ExnxE       (8.52) 
Aceeaşi expresie este obƫinută şi prin aplicarea bilanƫului entropic. 
 
 Bilantul entropic urmăreşte sensul transferului de căldură şi creşte odată cu creşterea 
ecartului de temperatură. 
lTwl dSdS l        (8.53) 
de unde rezultă: 
wllT dSdSl        (8.54) 
Generarea de entropie datorată căderii de temperatură între gazul de lucru şi chiulasa maşinii 
frigorifice este diferenƫa între entropia primită de gazul de lucru şi cea cedată de chiulasa maşinii. 






























    (8.55) 




l TEx   0      (8.56) 














       (8.57)
 












       (8.58) 
 
 
 Schimbător cald 
 
 
   
   
0Qh 







apa 0wh TT 







Fig. 8.10. Diagrama funcƫională exergetică şi entropică a camerei de comprimare. 
 
 Temperatura gazului aflat în volumul de comprimare este superioară temperaturii 
ambiante, şi cum gazul este răcit, exergia sa va scădea, astfel fluxul de exergie va avea acelaşi 
sens ca şi cel de transfer al căldurii. 
 Diferenƫa între entropia cedată de aerul cald aflat în volumul de comprimare şi cea primită 
de apa de răcire, constituind sursa rece, reprezintă generarea „externă” de entropie datorată 
căderii de temperatură (Fig. 8.10). 
Diagrama funcƫională a volumului de comprimare prezintă exergiile schimbate de aer cu sursa 
rece. 
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Q ExExEx  ||     (8.59) 
















      (8.60) 
















     (8.61) 
  
Exergia pierdută la nivelul schimbătorului cald, din cauza diferenƫei de temperatură între camera 



















































QTEx 110     (8.63) 
iar exergia distrusă la nivelul schimbătorului cald este: 
        DhDh ExnxE         (8.64) 
Aceeaşi expresie este obƫinută şi prin utilizarea bilanƫului entropic. 
 
 Bilanƫul  entropic al schimbătorului cald poate fi scris asffel:  
    whTh dSdS h       (8.65) 
de unde rezultă: 



























   (8.67) 
de unde rezultă exergia distrusă la nivelul schimbătorului cald:  
hT
D
h TEx   0     (8.68) 















       (8.69) 












      (8.70) 





8.5.5. Rezultate ale aplicării metodei entropice şi a metodei exergetice în studiul 
maşinii frigorifice Stirling 
 
 
Pornind de la aceleaşi condiƫii iniƫiale : 
 
Tabelul 8.8. Condiƫii iniƫiale ale punctului simulat 
 
 srotn   KTl   KTwl   KTh   KTwh   KT0  
3.86 250.7 268.5 306.8 295 293 
 
Se obƫin valori comparabile pentru fluxurile de căldură schimbate şi pentru puterea mecanică 
necesară funcƫionării maşinii frigorifice, calculate prin prelucrarea datelor experimentale şi cu 
modelul de calcul 0-D: 
 
Tabelul 8.9. Fluxuri de căldură analizate 
 
 Experiment Model 0-D 
 WQl  19.2 29.17 
 WQh ||   39.47 40.22 
 WW  20.28 11.26 
 
Diferenƫa obƫinută între valorile prelucrate experimental şi cele obƫinute cu ajutorul modelului de 
analiza Schmidt cu regenerare imperfectă a căldurii (model 0-D), se reflectă şi în calculul 
exergetic al schimbătoarelor. 
 
 Schimbătorul de căldura rece  
 




























  1.75 2.66 
D
lxE  1.49 2.26 
 %
lex  54.08 54.06 
 %l  45.92 45.94 
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 Schimbătorul de căldură cald  
 













Aplicând formula randamentului exergetic global se obƫine : 
 
Tabelul 8.12. Valori ale randamentului exergetic global 
 
 Experiment Model 0-D 
 %EX  18.372 23.65 
 
Se constată că valorile obƫinute sunt foarte apropiate de valorile exprimentale, fapt ce permite 
validarea modelului de analiză propus. 














































Fig. 8.11. Schema de bilanƫ exergetic 














hxE  1.23 1.53 
 %
hex  15.26 15.07 
 %h  84.73 84.93 





8.6. CONCLUZII  
 
 
 Pentru ca această analiză izotermă (Schmidt) cu regenerare imperfectă a căldurii să fie 
completă, analiza exergetică a permis luarea în considerare a nivelelor de temperatură şi 
estimarea diferitelor exergii distruse datorate ireversibilităƫilor interne şi externe: regenerare 
imperfectă şi diferenƫă de temperatură între surse şi gazul de lucru. 
 Situată tot în domeniul Termodinamicii Irversibile, analiza entropică fină a degradărilor 
de energie în schimbătoarele de căldură ale maşinii Stirling constituie o completare a cercetării.  
 În acest scop am completat metoda izotermă (Schmidt) cu analiza entropică şi cea 
exergetică, pentru maşina frigorifică Stirling tip  . 
 
Tabelul 8.13. Confruntarea rezulatelor experimentale cu cele analitice pentru  metodele analizate 
 
]/[. srot863n   
expCOP  expW  MDCOP  MDW  TDFFCOP  TDFFW  DCOP 0  DW 0  
[-] [W] [-] [W] [-] [W] [-] [W] 
0.947 20.28 0.762 21.66 0.905 19.68 2.57 11.26 
 
 Prin compararea rezultatelor, se constată că atât din punct de vedere al evaluării 
coeficientului de performanƫă cât şi al puterii mecanice consumate, modelele analitice de ordin 1 
dezvoltate, Termodinamica cu Dimensiuni Fizice Finite (TDFF) şi Metoda Directă (MD) obƫin 
rezultate foarte apropiate.    
 În ceea ce priveşte evaluarea  puterii mecanice necesare funcƫionării maşinii frigorice, 
modelul izoterm Schmidt, cu regenerare imperfectă a căldurii, se dovedeşte a fi cel mai depărtat 
de realitatea experimentală. Acest ultim model, zis de ordin II de complexitate a fost completat cu 
o analiză exergetică, iar rezultatele sunt verificate prin analiza entropică. Acest studiu permite 
evaluarea diferitelor exergii pierdute. Se constată că ireversibilităƫile la nivelul regeneratorului 






















STUDIUL UNUI MICRO-COGENERATOR ECHIPAT CU MOTOR 
STIRLING 
 
9.1.  MICRO-COGENERAREA 
 
 
 Cogenerarea, care prin definiƫie desemnează producerea simultană a căldurii şi 
electricităƫii, pornind de la aceeaşi sursă de energie primară, este o soluƫie capabilă să satisfacă 
obiectivele energetice şi de protecƫie a mediului înconjurător. 
Principiul cogenerării constă în utilizarea locală a energiei, lucru ce presupune implantarea 
unităƫilor de cogenerare cât mai aproape de locul de consum al energiei, spre exemplu integrate 
într-o locuinƫă individuală (cazul micro-cogeneratoarelor). Acest lucru permite reducerea 
semnificativă a pierderilor de energie în momentul producerii şi/sau transportului. 
 O unitate de micro-cogenerare este compusă dintr-un motor termic cuplat cu un generator 
electric, care produce până la 50 kW electricitate. 
Căldura disipată de motor este recuperată cu ajutorul schimbătoarelor de căldură şi alimentează 
circuitul de încălzire. Generatorul produce electricitate, care poate fi utilizată în locuinƫă sau 
transmisă în reƫeaua de distribuƫie. 
 Motoarele Stirling prezintă numeroase caracteristici ce le recomandă în aplicaƫiile de 
micro-cogenerare. Ele au o un randament ridicat, sunt silenƫioase şi necesită întreƫinere la 
intervale lungi de timp, având o durată lungă de viaƫă. Ele necesită însă o răcire foarte eficientă 
pentru a funcƫiona corect. Această ultimă caracteristică a fost exploatată de unitatea de micro-
cogenerare studiată [188], pentru că motorul devine în acelaşi timp o sursă de apă caldă şi 
electricitate. 
Apa utilizată ca lichid de răcire pentru motor este încălzită în procesul de răcire a motorului şi 
utilizată apoi de sistemul central de încălzire al casei. 
 Micro-cogeneratorul studiat este compus dintr-un motor Stirling de tip alpha cu 4 pistoane 
dublu-efect, alimentat cu gaz natural. Acesta antrenează un alternator care transformă energia 
mecanică în energie electrică.  
 În micro-cogenerator, căldura disipată este recuperată într-un schimbător de căldură şi 
utilizată pentru încălzirea şi producerea apei calde sanitare. 




Modulul studiat este capabil să satisfacă cererea pentru o locuinƫă de dimensiuni medii, în ceea ce 
priveşte încălzirea şi furnizarea apei calde menajere. Este interesant mai ales prin producerea 








 Dispozitivul studiat, este o unitate de micro-cogenerare, care furnizează până la 14 kW 
energie termică (atunci când ambele arzătoare funcƫionează) destinată apei calde şi încălzirii 
centrale, şi o putere electrică maximă de 1 kW la tensiunea de 230V cc. 
Dat fiind că rolul unităƫii de micro-cogenerare într-un sistem de încălzire este similar cu cel al 
unei centrale termice ce funcƫionează cu gaz natural, este simplu de înteles că, în plus faƫă de 
aceasta, unitatea studiată  produce şi energie electrică.  
 Aceasta ar fi explicaƫia simplă pentru a descrie conceptul unui utilizator, însă, din punct 
de vedere tehnic, este important să se analizeze unitatea de micro-cogenerare în sens invers, adică 
este un generator de curent, care poate furniza apă caldă. 
 În cazul analizat, este vorba de un sistem CHP (Combined Heat and Power) de producere  
combinată a căldurii şi electricităƫii, având dimensiuni mici, astfel încât să poată fi instalat într-un 
mediu domestic, ca alternativă pentru centrala termică obişnuită. 
 Utilizarea unei unităƫi de micro-cogenerare poate avea o contribuƫie importantă asupra 
reducerii poluării atmosferice, principala responsabilă de reducerea emisiilor poluante. 
 Prin producerea energiei electrice în centralele electrice, 55% din energia primară este 
pierdută sub formă de căldură şi pierderi în transmiterea acesteia către utilizator. 
Producând electricitate prin micro-cogenerare în locul în care aceasta urmează a fi consumată, se 
reduc pierderile la mai puƫin de 10%. Astfel, 90% din energia primară este disponibilă pentru 
consumatorul final. În consecinƫă, prin utilizarea unităƫii de micro-cogenerare studiate, 
consumatorul poate evita formarea a mai mult de o tonă de CO2 în fiecare an. 
 Un sistem de micro-cogenerare exploatează cu o mai mare eficienƫă combustibilul în 
comparaƫie cu o centrală termică convenƫională, deoarece aceasta se confruntă cu pierderile prin 
transportul către utilizator. Rezultatul este o scădere a cantităƫii de combustibil ars, deci a 
emisiilor atmosferice de dioxid de carbon, înscriindu-se în tendinƫa actuala de consum raƫional al 
energiei primare. 
 Pe lângă faptul că reprezintă o soluƫie pentru diminuarea problemelor mediului, 
principalul avantaj pentru utilizator constă în reducerea semnificativă a costurilor energetice. 
Utilizând electricitatea produsă atunci când unitatea functionează, se diminuează cantitatea de 
energie electrică pe care o locuinƫă trebuie s-o preia în mod normal de la reƫeaua de distribuƫie 
locală. 
 Într-o instalaƫie normală, unitatea de micro-cogenerare analizată, produce o putere 
aproximativă de 1000W electricitate. Cantitatea de energie electrică produsă şi câştigurile 
economice ale utilizatorului depind de factori precum nevoia de căldură a locuinƫei, eficienƫa sa 









9.3. CARACTERISTICI ALE UNITĂȚII DE MICRO-COGENERARE STUDIATE 
 
 
 Sistemul de micro-cogenerare echipat cu motor Stirling este construit pentru a funcƫiona 
într-o manieră diferită faƫă de sistemele convenƫionale ale centralelor termice pe gaz. Principala 
diferenƫă constă în faptul că modulul de micro-cogenerare analizat funcƫionează intervale mult 
mai lungi de timp decât o centrală termică convenƫională. 
 Conceperea centralelor termice moderne se bazează pe ideea că acestea ar trebui să 
funcƫioneze cât mai puƫin posibil. Puterea lor termică este în general ridicată (15-25 MW) şi sunt 
construite pentru a creşte temperatura apei la nivelul cerut cât mai rapid, pentru ca apoi s-o facă 
să scadă. Acest lucru presupune că funcƫionarea lor pe perioade relativ scurte, respectiv alternarea 
rapidă a fazelor de funcƫionare şi oprire. 
 
 
Fig. 9.1. Intervale de funcƫionare ale centralelor termice moderne [188]. 
  
 În ceea ce priveşte micro-cogeneratorul studiat, modul de funcƫionare al acestuia este 
opus. Puterea termică este relativ mică, şi sistemul are nevoie de mai mult timp pentru a obƫine 
temperatura maximală. Acest lucru explică tendinƫa de a funcƫiona pe perioade şi cicluri mai 
lungi şi de a alterna fazele de funcƫionare şi oprire mult mai rar. 
 
 
Fig. 9.2. Intervale de funcƫionare ale unităƫii de micro-cogenerare studiate [188]. 
 
  
 Practic, obiectivul unei unităƫi de micro-cogenerare este maximizarea duratei de 
funcƫionare a generatorului şi deci a cantităƫii de energie electrică generată. 
 
 Unitatea de micro-cogenerare echipată cu motor Stirling, a fost concepută pentru a fi 
folosită ca o parte a unui sistem de încălzire ce utilizează inerƫia termică. Ea trebuie să 
funcƫioneze  într-un sistem etanş şi presurizat. 
 Se impune ca sistemul să dispună de un acumulator de căldură, (rezervor foarte bine 
izolat), care permite stocarea la o temperatură ridicată a unei cantităƫi de apă. Această apă caldă 
este pompată spre reƫeaua de calorifere, alimentând, astfel, încălzirea centrală, însă ea este 
utilizată totodată pentru a produce apa caldă sanitară (circuit secundar) cu ajutorul unui 
schimbător de căldură, plasat în partea superioară a balonului de stocaj. 
 





9.4. COMPONENTELE COGENERATORULUI. 
 
 
 Unitatea de micro-cogenerare analizată constituie o alternativă la centrala termică pe gaz. 




Fig. 9.3. Principalele componente ale unităƫii de micro-cogenerare : camera de ardere, bloc motor, şi bloc 
alternator [189] 
 
1. Generator electric care furnizează o putere electrică de 1000W la o tensiune de 230V ; 
2. Motor Stirling care furnizează generatorului puterea mecanică; 
3. Camera de ardere a gazului, care furnizează căldura necesară funcƫionării motorului Stirling; 
4. Arzător auxiliar care produce căldură adiƫională în cazul unei cereri de energie importante; 
5. Schimbător de căldură care recuperează căldura gazelor arse la evacuare; 
6. Două ventilatoare care furnizează aerul necesar arderii în arzatoare şi ajută gazele pierdute să 











Fig. 9.4. Unitatea de micro-cogenerare. 
 
 În plus, sistemul conƫine conducte de racordare, circuite de control electronic 
(microprocesor şi un ecran de comandă, plasat pe panoul din faƫă). Ecranul de comandă 
furnizează unităƫii interfaƫa cu utilizatorul. El indică starea sistemului - puterea mecanică 
furnizată în funcƫionare - şi permite accesul la informaƫiile de diagnostic necesare în timpul 




















9.5. PRINCIPIU DE FUNCȚIONARE  
 
 
 Motorul Stirling al micro-cogeneratorului studiat are 4 pistoane ascendente şi 
descendente, în funcƫie de ciclul de destindere şi de comprimare al azotului (gaz de lucru), 
conƫinut în cilindrii motorului sub presiune. Cele 4 pistoane cu dublu efect joacă, totodată, rol de 




Fig. 9.5. Modelarea blocului motor. 
 
 Gazul de lucru se destinde atunci când este încălzit de combustibilul ars în camera de 
ardere (Fig. 9.3), situată deasupra cilindrilor. El se comprimă atunci când este răcit de apa 
utilizată în încălzirea centrală şi care circulă de-a lungul unui canal, situat în partea inferioară a 




Fig 9.6. Circuitul apei de răcire în interiorul motorului. 
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 Mişcarea pistoanelor este convertită din punct de vedere mecanic în mişcare rotativă, care 
acƫionează generatorul de curent electric. 
  
 Unitatea funcƫionează astfel : 
 
 Gazul natural trece printr-un regulator, unde este amestecat cu aer. Necesarul de aer este 
definit în funcƫie de nevoia de căldură la nivelul camerei de ardere. Gazele de ardere produse prin 
arderea combustibilului sunt extrase şi apoi trec printr-un schimbător de căldură, înainte de a fi 




Fig. 9.7. Schimbător de căldură gaze de ardere/apă contra- curent [190]. 
 
 Schimbătorul de căldură este unul contra-curent legat la intrarea apei provenită din 
reƫeaua de distribuƫie, în sistem. Trecând prin acest schimbător (Fig. 9.7) apa este preîncălzită, ca 
urmare a recuperării unei cantităƫi de căldură provenită de la gazele de ardere evacuate. În cazul 
unei cereri mai mari, arzătorul auxiliar permite o preîncălzire suplimentară. 
Arderea, care are loc deasupra cilindrilor, degajă o importantă cantitate de căldură, care va încălzi 
cilindrii, şi prin intermediul gazului de lucru, va pune în mişcare pistoanele. Defazajul între două 
pistoane vecine este de 90o, lucru care permite pistoanelor, legate pe un platou oscilant (Fig. 9.8) 




Fig. 9.8. Platoul oscilant şi alternatorul [189]. 





Această mişcare rotativă permite antrenarea unui alternator care produce curent continuu de 
230V, pentru alimentarea reƫelei electrice a locuinƫei. 
 Partea superioară a cilindrilor, joacă rol de schimbător de căldură de înaltă temperatură, 




Fig. 9.9. Secƫiune prin cele 3 schimbătoare de căldură dintr-un cilindru [190]. 
  
 Regeneratorul (Fig. 9.9) este compus din straturi succesive de site metalice, ce formează 
un maiaj foarte fin. Acesta are ca scop colectarea şi stocarea unei părƫi din căldura conƫinută de 
gazul de lucru şi destocarea acesteia în timpul încălzirii. O economie de energie se realizează 
datorită preîncălzirii azotului, la nivelul regeneratorului. 
 În schimbătorul rece (Fig. 9.9 şi Fig. 9.10), gazul de lucru cedează căldura conƫinută 




Fig. 9.10. Circuitul apei în motor 
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 Apa trece apoi prin canalul de circulaƫie în motor, unde este încălzită până la aproximativ 
85oC, servind, astfel, sistemului central de încălzire. 
 Azotul, odată răcit, coboară sub pistonul adiacent (la nivelul volumului rece) datorită unor 
conexiuni între cei doi cilindri (Fig. 9.9). 
Gazul de lucru este supus unei curgeri alternative oscilante între schimbătorul cald şi 
schimbătorul rece, trecând prin regenerator. 
 
 
9.6. STUDIUL SCHIMBĂTOARELOR DE CĂLDURĂ ALE MOTORULUI STIRLING 
 
 Pentru dezvoltarea modelelor de analiză a ireversibilităƫilor în timpul funcƫionării 
motorului, ne propunem să calculăm aria suprafeƫelor de schimb de căldură, volumul de gaz 
conƫinut în schimbătoarele termice, şi volumele moarte de comprimare şi de destindere. 
 Conform unor acorduri de confidenƫialitate încheiate cu furnizorul dispozitivului 
experimental dezmembrat, nu vom prezenta toate dimensiunile prelevate în urma măsurătorilor 
întreprinse, rezumându-ne la descrierea modului în care acestea au fost calculate. 
 
 Schimbătorul de căldură cald 
 
 Calculul  volumului 
 
Volumul azotului din schimbătorul cald poate fi exprimat astfel : 
321 hhhh VVVV       (9.1)  
În spaƫiul 
1hV , secƫiunea unei aripioare este triunghiulară, astfel, volumul ocupat de azot se 















Fig 9.11. Secƫiunea schimbătorului cald pe partea cu azotul. 
  
în care: 




1hp - profunzimea spaƫiului format între două aripioare în volumul 1hV  al schimbătorului cald; 
hl  -  lăƫimea spaƫiului format între două aripioare ale schimbătorului cald; 
1hh - înălƫimea volumului 1hV  al schimbătorului cald; 
hN - numărul de spaƫii create între aripioare. 













   (9.3)
 
2hR - raza canalului ; 
cylhR - raza cilindrului ; 
2hp  - profunzimea spaƫiului creat între aripioare în volumul 2hV  al schimbătorului cald; 
232 hhh Rpp   
  hhhhh NhlpV  333     (9.4) 
3hp - profunzimea spaƫiului format între două aripioare din  volumul 3hV  al schimbătorului cald ; 
3hh - înălƫimea volumului 3hV  schimbătorului cald ; 
 
Rezultă volumul schimbătorului de căldură:  
358.5386
321
mmVVVV hhhh   
 
 
 Calculul ariilor suprafeƫelor de schimb de căldură 
 
 Suprafaƫa schimbătorului pe partea cu azotul (în interiorul cilindrului). 
 
22 hhaN SNSS h       (9.5) 
unde : 
haS - aria suprafeƫei unui spaƫiu format între două aripioare. 
321 hhhh aaaa














     (9.7) 
  
22322
222 hhhhha RRpRlS h     (9.8) 
2
3333
2 hhhha hplhS h      (9.9) 




   (9.10) 




mmSNSSSS hhaaaN hhh   
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 Aria schimbătorului cald pe partea cu gazele arse (fum) 
 
Se calculează aria suprafeƫei de schimb de căldură în contact cu gazele arse rezultate în urma 
arderii, în exteriorul cilindrului. 
 
 
Fig. 9.12. Modelarea cilindrului ce conƫine schimbătorul cald. Suprafaƫa schimbătorului în contact cu 
gazele arse 
  
 Pentru a optimiza suprafaƫa de schimb de căldură, cilindrul este constituit din numeroase 
aripioare, ale căror suprafeƫe vor fi calculate în cele ce urmează. Acest lucru va permite 
determinarea ariei suprafeƫei totale de schimb de căldură în contact cu gazele arse : 
2ffaf SNSS f       (9.11) 
fN  - numărul de spaƫii create între două aripioare;  



























    (9.13)  
unde:  
1fh   - înălƫimea unei aripioare în volumul 1fV al schimbătorului cald în contact cu gazele arse; 
1fp  - profunzimea spaƫiului creat între două aripioare ale volumului 1fV  al schimbătorului cald 
în contact cu gazele arse; 
fl - laƫimea spaƫiului creat între două aripioare ale schimbătorului cald în contact cu gazele arse. 
ffffa lhhpS f  2222 2     (9.14) 




   fffffff NlhRRRS cyl  2222 222
1
    (9.15) 
în care: 
2fR - raza canalului schimbătorului cald pe suprafaƫa aflată în contact cu gazele arse; 
cylfR - raza cilindrului;  
2fp  - profunzimea spaƫiului creat între aripioarele ce compun volumul 2fV  schimbătorului în 
contact cu gazele arse;  
2fh - înălƫimea unei aripioare a volumului 2fV ; 22













2     (9.16) 
3fh - înălƫimea unei aripioare a volumului 3fV  al schimbătorului cald pe partea cu fum;  
3fp  - adâncimea spaƫiului creat între aripioarele volumului 3fV . 
Deci :  
  2169.39676
23212





 Calculul volumului mort al regeneratorului 
 
Regeneratorul este constituit din straturi succesive de filamente metalice perforate, ce formează 
un maiaj foarte fin. Cu scopul de a determina volumul de azot conƫinut în regenerator la un 
moment dat t, se măsoară grosimea şi înălƫimea unei site şi numărul de ochiuri din care aceasta 
este formată. 
Se utilizează următoarele notaƫii: 
rh - înălƫimea regeneratorului; mmhr 1.29  
mrl - distanƫa între două fire ale sitei; mmlmr 2.0  
mrS - suprafaƫa unui ochi; 
204.0 mmSmr   
re - grosimea unui fir; mmer 12.0  
rmV - volumul unui ochi al sitei; 
30048.004.012.0 mmSeV mrrrm   
crN - numărul de site care compun regeneratorul; 71crN  
cre - media distanƫelor între două site; mmecr 195.0  




















rP - perimetrul  regeneratorului; mmPr 9.147  
hmrN  -numărul de ochiuri pe orizontală; 
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46232.09.147  mrrmr hPN h  
 
Se calculează volumul la nivelul sitelor, apoi volumul de azot conƫinut între ele. 
 
 crV - volumul la nivelul sitelor.  
391.14327 mmVNNNV mrcrmrmrcr hv    (9.17) 
 erV - volumul între site 
  31.587481 mmhPNeV rrcrcrer     (9.18) 
Rezultă, astfel, volumul regeneratorului :  
373076 mmVVV ercrr  .   (9.19) 
 
Schimbătorul de căldură rece 
 
 Calculul volumului schimbătorului de căldură rece 
 
 Volumul schimbătorului rece poate fi exprimat în aceeaşi manieră ca şi cel al 
schimbătorului cald, dată fiind geometria similară: 
  379.3 cmNhlpV ccccc      (9.21) 
în care : 
cp - adâncimea spaƫiului creat între două aripioare ale schimbătorului rece; 
cl - distanƫa între două aripioare;  
ch - înăltimea schimbătorului rece; 










Fig. 9.14.  Secƫiune a schimbătorului de căldura rece. Suprafaƫa aflată în contact cu azotul. 
 
 Calculul suprafeƫei de schimb de căldură pe partea cu azotul  
  
 S-a constatat că o parte din căldura azotului, dupa ce a fost stocată în regenerator, trece în 
schimbătorul rece, a cărui suprafaƫă de schimb de căldură se calculează în cele ce urmează: 
  262.2452 cmNhlNphS ccccccc     (9.22) 
 
 Calculul  volumului schimbătorului de căldură rece pe partea cu apa 
 
Volumul schimbătorului rece poate fi exprimat cu relaƫia: 
  35301432 mmNpRV wwww cyl      (9.23) 
wp  - adâncimea spaƫiului creat între două aripioare ale schimbătorului rece pe partea cu 
schimbătorul de căldură rece pe partea cu apa; 
wh  -  înălƫimea schimbătorului rece pe partea cu apa; 
wN -  numărul de spaƫii create între aripioare. 
 
 
Fig. 9.15.  Secƫiune a schimbătorului rece. Suprafaƫa aflată în contact cu apa. 
 Calculul suprafeƫei schimbătorului de căldură pe partea cu apa  
21590.43222 mmlRpRS wwwwa cylcylw      (9.24) 
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wl - distanƫa între două aripioare ale schimbătorului rece pe partea cu apa; 
Suprafaƫa totată a schimbătorului rece pe partea cu apa este : 
22 27.28676.28627 cmmmNSS waw w     (9.25) 
 
  Schimbătorul de căldură preîncălzitor  
 
- Suprafaƫa schimbătorului de căldură gaz/apă pe partea cu apa  
 
Se determină suprafaƫa de schimb de căldură în acest schimbător, cu formula : 
  2818104 mmhlhLS eg      (9.26) 
în care : 
L - lungimea suprafeƫei de schimb de căldură;  
l -  lăƫimea suprafeƫei de schimb termic; 
h - înălƫimea schimbătorului preîncălzitor ; 
 
 
Fig. 9.16. Modelarea schimbătorului preîncălzitor. 
  
 
- Suprafaƫa schimbătorului gaz/apă pe partea cu gaze arse  
 
 Dat fiind faptul că, gazele de evacuare trec printr-un canalul înconjurat de aripioare, 
suprafaƫa de schimb de căldură pe partea cu gazul este mult mai mare.  
2256500 mmNSS gage g     (9.27) 
ggga plhpS g  2     (9.28) 
în care : 
gN - numărul de spaƫii create între două aripioare; 38gN  




gp - adâncimea unui spaƫiu creat între două aripioare ale schimbatorului preîncălzitor; 
h  - înălƫimea schimbătorului de căldură preîncălzitor; 
gl - distanƫa între două aripioare ale schimbătorului preîncălzitor.  
 
 Calculul volumului mort de destindere 
 
 În momentul în care pistonul se află în punctul mort superior, înălƫimea spaƫiului creat 
între piston şi chiulasă este : mmh
em 13 .  
Volumul mort de destindere este compus din volumul gazului plasat între piston şi chiulasă, şi în 
plus mai trebuie ƫinut cont şi de spaƫiul creat între piston şi cămaşa acestuia, ştiind că segmentul 
























































Fig. 9.17. Volumul mort de destindere. 
 
în care: 
Csd - diametrul cămăşii;  
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pd -diametrul pistonului;  
ph - înălƫimea pistonului; din care mmh 251   
 
 Calculul volumului mort de comprimare 
 
În momentul în care pistonul este plasat în punctul mort inferior, înălƫimea între piston şi blocul 
motor este mmh
cm 2.2 , la care se  adaugă înălƫimea suprafeƫei create între piston şi cămaşa sa, 
deasupra ultimului segment de etanşare mmh 5.23  , şi înălƫimea spaƫiului creat între tija 
pistonului şi cămaşă, până la primul segment de etanşare, mmh 304  . 









    
            (9.30)
 în care:
 
Csd - diametrul cămăşii superioare; 
Cid - diametrul cămăşii inferioare;  
td - diametrul tijei pistonului. 
 
Fig. 9.18. Volumul mort de comprimare. 
  




Tabelul 9.1 Centralizarea valorilor măsurate ale volumelor schimbătoarelor de căldură, exprimate în mm3. 
 
hV  rV  lV  meV  mcV  
5386.58 73076 3788.33 25728.98 36998.40 
 
 Existenƫa în cadrul laboratorului LEME, de la Ville d’Avray a unui micro-cogenerator 
demontat, a făcut posibilă demararea acestei serii de măsurători. Toate aceste valori măsurate au 
servit la alimentarea unor modele de analiză termodinamică menite să simuleze performanƫele 
motorului Stirling, în vederea confruntării acestora cu rezultate experimentale obƫinute pe standul 
experimental sau din literatură. 
 Prelevarea datelor experimentale s-a realizat pe un model identic, însă funcƫional, 
disponibil în acelaşi laborator. 
 Pentru studiul micro-cogeneratorului echipat cu motor Stirling s-au folosit 3 modele de 
analiză termodinamică: Metoda Directă din Termodinamica Ireversibilă cu Viteza Finită 
[34,60,62,64,65,68,107,184,185], Metoda Izotermă [191] (Schmidt) şi Metoda Adiabată [151] 
(Finkelstein).  
 
           Obiectivele aceastei cercetări experimentalo-teoretice au fost urmatoarele: 
 
 Determinarea experimentală a performanƫelor (randament şi putere) a motorului Stirling 
cu care este echipat micro-cogeneratorul analizat; 
 Determinarea prin calcul a performanƫelor (randament şi putere), prin studiul  geometriei 
şi pornind de la măsurătorile proprii ale dimensiunilor principale ale componentelor motorului 
Stirling experimentat, folosind cele 3 metode; 
 Compararea acestor performanƫe (randament şi putere) între ele şi cu datele 
experimentale, pentru a determina care dintre ele se apropie mai mult de realitate, şi care poate 
ajuta mai mult pe inginerul/cercetatorul/proiectantul unei masini similare cu performanƫe mai 
bune şi eventual chiar optimizata atât din punct de vedere geometric (dimensiuni) precum şi 
funcƫional (turaƫie/viteză, temperaturi, rapoarte de compresie). 
 Elaborarea, în perspectivă, a unei metodologii de efectuare a studiilor de sensibilitate şi 
optimizare a maşinii Stirling cercetate experimental şi teoretic, precum şi punerea bazelor de 
reproiectare la alte performanƫe (mai bune) şi la alte Puteri (mai mari sau mai mici) faƫă de cele 
ale maşinii studiate. 
 Studierea posibilităƫilor de unificare a diverselor metode, cu scopul de a obƫine metode şi 
mai puternice de analiză, în vederea îmbunătăƫirii activităƫii de proiectare optimizată. Atingând 
acest scop tindem către dezvoltarea unei Termodinamici Ireversibile Inginereşti care să satisfacă 
dezideratele formulate de Giftopolous  [28] şi Moran [29,30] în critica lor adusă Termodinamicii 
în Timp Finit, care să devină într-adevar un instrument puternic şi deosebit de util cercetătorilor şi 
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9.7. REZULTATE EXPERIMENTALE 
 
 Datele iniƫiale utilizate de cele trei modele de analiză termodinamică menƫionate mai sus, 
sunt prezentate în Tabelul 9.2. 
 
Tabel  9.2 Date caracteristice punctului de funcƫionare [192]. 
 
n hT  lT  
 minrot  ][K  ][K  
1500 800 333 
 
 Rezultatele obƫinute prin aplicarea modelelor de analiză termodinamică, sunt comparate 
cu rezultatele experimentale publicate anterior [193] şi cu cele obƫinute pe standul experimental 
disponibil în laboratorul universităƫii partenere (Tabel 9.3 şi 9.4) 
 
Tabelul 9.3 Rezultate experimentale 
 
 elW  el  thQ  th  combQ  W  W

 Stirling  
 ][kW  [%]  ][kW  [%]  [kW]  cicluJ   W   %  
Experiment 1 [193] 1 12 6.66 80 8.33 46 1150 13.8 
Experiment 2 
(laborator Ville d’Avray) 
1 9.8 6.73 66 10.2 46 1150 11.2 
 
Puterea mecanică este calculată pornind de la valorile prezentate în Tabelul 9.3, considerând un 
randament mecanic 87.0m [193]: 
87,0
elWW
  .     (9.31) 





      (9.32) 





      (9.33) 
 
 
9.8. APLICAREA ALGORITMULUI DE CALCUL AL METODEI DIRECTE IN 
STUDIUL MOTORULUI STIRLING TIP ALPHA 
 
9.8.1.  Algoritmul Metodei Directe din Termodinamica cu Viteză Finită 
[34,60,62,64,65,68,107,184,185,50,71] 
 
 Ca şi în cazul motoarelor cu ardere internă, în cazul motorului Stirling studiat, aflându-ne 
în imposibilitatea măsurării presiunilor maxime şi minime din motor, pentru dezvoltarea 
modelului analitic impunem o presiune maximă barp 30max  . 




 Valorile pentru volumele schimbătoarelor de căldură, rece, cald, de regenerare, şi ale 
volumelor moarte de comprimare, respectiv de destindere, obƫinute în urma măsurătorilor 






      (9.34) 
în care : mclcregehcpr VVVVVVV .max  
    melcregehdest VVVVVVV .max  
Volumul minim al ciclului este calculat cu relaƫia : 
lcregeh VVVVVV min     (9.35) 
Valorile obƫinute sunt centralizate în Tabelul 9.4. 
 
Tabelul 9.4. Centralizarea parametrilor geometrici şi funcƫionali ai motorului 
 
maxp [bar] 4max 10V  [m
3] 4min 10V  [m
3] 
30 2.07 1.45 
 
Utilizând valorile din Tabelul 9.4 şi datele caracteristice punctului de funcƫionare al maşinii, 





p lg      (9.36) 
în care : 
R - constanta specifică a gazului de lucru, 
gm - masa gazului care trece prin regenerator la un moment dat.  




Vpm minmax      (9.37) 
  
 
 Studiul parametrilor caracteristici ai regeneratorului 
 
 Regeneratoarele motorului Stirling analizat sunt compuse din mai multe site dispuse 
vertical, contrar tuturor maşinilor pentru care Metoda Directă a fost validată, în care sitele din 
care regeneratorul era compus erau dispuse orizontal. În consecinƫă se impune o analiză 
comparativă clară privind cele două tipuri de maşini în cauză (maşini cu regeneratoare ale căror 
site sunt dipuse orizontal [62,64,65,68] şi maşini ale căror regeneratoare sunt dispuse vertical 
[188,190,192,193]. 
 Formulele validate pentru cele 12 motoare Stirling  [62,64,65,68], ce au acelaşi tip de 
regenerator, prevăzut cu site orizontale, se bazează pe o formulă a pierderilor de presiune funcƫie 
de viteză, dedusă de S. Petrescu şi M. Costea [60,107], dintr-un grafic al lui Organ [71], bazat pe 
sute de experimente de curgere a gazului prin site orizontale. Cum în cazul motorului analizat 
regeneratorul este constituit din site dispuse pe verticală, acea formulă probabil nu mai este 
suficient de exactă. 
 În consecinƫă este necesară stabilirea unor ipoteze de echivalare a celor două tipuri de 
regeneratoare, atât din punct de vedere al curgerii fluidului prin regenerator, al analizei 
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parametrilor de ajustare, al calculului masei regeneratorului, suprafeƫei de schimb de căldură a 
acestuia, şi a numărului echivalent de site. 
 
Fig. 9.19. Modelare şi secƫiune a regeneratorului 
 
în care: 
re  -grosimea unui fir; mm12.0er   
rh - înălƫimea regeneratorului; mm1.29hr   
 Cunoscând înălƫimea regeneratorului rh  şi diametrul unui fir re , se poate calcula un 


























în care mrl  este distanƫa între două fire. 
Se consideră că acelaşi număr de fire este dispus într-un cm2  al unei site şi pe direcƫia Oy. 
xfireyfire NN ,,   
În consecinƫă, numărul total de fire dintr-un cm2 este suma firelor pe cele două direcƫii, respectiv: 
2
,,, /5.62 cmfireNNN xfireyfirefiret   




   
în care   este densitatea materialului din care este realizat regeneratorul. 
Suprafaƫa de schimb de căldură a unui fir având lungimea de 1 cm, este: 
2
1/ 0377.01 cmeS rcmfir    
Suprafaƫa de schimb de căldură dintr-un cm2 de sită se poate calcula astfel: 





,)1(/ 356.22 cmNSS firetcmfircmfire   
Aria medie a unei site este: 
2
. 365.45.191.2 cmDhS echrmedsita   
Suprafaƫa totală de schimb de căldură este: 
2
./ 93.124625.121365.4356.22 cmNSSS echmedsitacmfireR   





      (9.38) 
 






M .      (9.39) 
în care: 
gvc . - căldura specifică la volum constant a gazului de lucru; 
Rc - căldura specifică la volum constant a materialului din care este constituit regeneratorul. 
 











1      (9.40) 










2      (9.41) 
 
Coeficientul de pierderi regenerative se calculează cu relaƫia [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]: 
  21 1 XyyXX       (9.42) 
în care : y este un factor de ajustare validat pentru 12 motoare Stirling (cele mai performante din 
lume) [68,184] : 72.0y .  
 
 Factor ce ƫine cont de caracteristicile transferului de căldură în regenerator 
[50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]: 










1     (9.43) 
în care :  
pC -cursa pistonului; 
pw  -viteza pistonului.  
Viteza pistonului poate fi calculată cu relaƫia : 






w       (9.44) 
unde : n  - turaƫia motorului. 
 
 Coeficientul de transfer de căldură convectiv în 
regenerator [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]: 










































  (9.45) 













 -  raportul temperaturilor extreme; 
 - viscozitatea cinematică  a gazului, [m2/s]; 
Pr - numărul lui Prandtl. 
 
Dimensiunile caracteristice rezultate sunt centralizate în Tabelul 9.5.  
 
 
Tabel 9.5. Centralizarea dimensiunilor caracteristice ale regeneratorului. 
 
echD [m] Rh [m] mrl [m] re [m] echN  regA [m
2] RS [m
2] Rm [kg] 
0.015 0.0291 0.0002 0.00012 121 0.00119 0.1257 0.009975 
 






w       (9.46) 
în care : 
regA - aria de curgere a regeneratorului, 
pA - aria pistonului. 







     (9.47) 
Aria pistonului se calculează cu formula: 







      (9.48) 









  ; 














Cunoscând toate aceste date, se poate calcula [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]: 
 
 Randamentul consecinƫă al celui de al doilea Principiu al Termodinamicii, care ƫine cont 









































    (9.49) 
 Randamentul consecinƫă al celui de al doilea Principiu al Termodinamicii care ƫine cont 


















     (9.50) 
 Dată fiind dipunerea sitelor, diferită faƫă de cazurile analizate anterior [68], rezistenƫa 
hidraulică se va modifica, fapt ce va influenƫa căderea de presiune în regenerator. În consecinƫă 
expresia randamentului consecinƫă a celui de al doilea Principiu al Termodinamicii, care ƫine cont 
de pierderile de presiune generate de viteza finită a pistonului, de laminarea gazului la trecerea 
prin regenerator şi de frecarea elementelor mobile ale maşinii, devine 
[50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]: 


































PiirII    (9.51) 
 
în care [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]: 
C = 0.0045  
LSw ,  - viteza sunetului la temperatura LT  a sursei reci. 
iar:  
TirIIXirIIC  ,,,,
'      (9.52) 
 
Rezultă randamentul motorului Stirling [50]: 
  PiirIITirIIXirIICSE ,,,,,,     (9.53) 







RTzmNW      (9.54) 
în care : CN -numărul cilindrilor. În cazul motorului analizat 4CN . 
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  z -factor de ajustare, validat pentru 12 din cele mai performante motoare Stirling din lume 




9.8.2. Rezultate obƫinute prin aplicarea Metodei Directe în studiul motorului 
Stirling tip alpha  
 
 
 Rezultatele obƫinute prin aplicarea modelului de calcul adaptat şi prezentat anterior, sunt 
centralizate în Tabelul 9.6. 
 
Tabelul 9.6. Rezultatele aplicării algoritmului Metodei Directe 
n [rot/min] pw [m/s] X,ir,II [%] T,ir,II  [%] 
 
 Pi,ir,II  [%] SE [%] SEW
 [W] 
75 0.1 40.96404 64.12 99.5 17.96 76.82 
375 0.5 41.85737 64.12 96.74 17.84 381.60 
750 1 41.87903 64.12 91.46 16.87 721.93 
1125 1.5 41.88059 64.12 84.16 15.52 996.47 
1500 2 41.88081 64.12 74.83 13.81 1181.39 
1875 2.5 41.88086 64.12 63.48 11.71 1252.78 
2250 3 41.88087 64.12 50.11 9.25 1186.66 
2650 3.5 41.88087 64.12 34.72 6.40 959.09 
3000 
 
4 41.88087 64.12 17.30 3.19 546.11 
 
Analizând rezultatele se poate constata că asupra randamentului motorului Stirling, pierderile 
generate de căderile de presiune reprezintă o cauză importantă a diminuării performanƫelor. 
 Metoda Directă oferă rezultate excepƫionale atât în ceea ce priveşte evaluarea puterii cât şi 
a randamentului motorului Stirling.  
 Chiar dacă dispunerea sitelor în regenerator este diferită faƫă de cazurile pentru care 
Metoda Directă a fost validată pentru cele 12 motoare Stirling [68,184] fără a fi necesară 
modificarea parametrilor de ajustare validaƫi (y=0.72 şi z=0.8), şi fără introducerea unora noi, 
rezultatele analitice obƫinute pentru al 13-lea motor Stirling studiat în această teză, sunt validate 
în comparaƫie cu cele experimentale. Acest rezultat este extrem de important pentru conceperea şi 
proiectarea în continuare a noi maşini Stirling foarte performante, care pot folosi orice variantă a 
poziƫionarii sitelor în regenerator (orizontală sau verticală). 
 Această figură evidenƫiază şi justifică alegerea constructorului cu privire la turaƫia 
motorului 1500n  [rot/min], adică 2pw [m/s] (conform ec. 9.44). Varianta aleasă reprezintă 
un compromis în ceea ce priveşte valorile puterii şi randamentului mecanic.  
 Se constată că s-a dorit obƫinerea unui randament mecanic mai mare în defavoarea puterii 
furnizate. Pentru o turaƫie mai ridicată, puterea mecanică tinde să atingă valoarea maximă, însă 
randamentul maşinii ar scădea. Dacă se doreşte pentru alte aplicaƫii o putere mai mare, la un 
randament ceva mai mic, sau invers o putere mai mică la un randament mai mare, se poate alege 
din Fig. 9.20, viteza optimă corespunzătoare scopului dorit. Astfel, spre exemplu, ar rezulta din 
grafic că la viteza de 2.5 m/s s-ar obƫine puterea maximă, la un randament care nu ar scădea prea 
mult. Ținând cont de faptul că în prezenta aplicaƫie, căldura de la sursa rece a motorului Stiling 




este recuperata şi folosită pentru cogenerare, scăderea randamentului motorului Stirling din 




Fig. 9.20. Evoluƫia randamentului şi puterii în funcƫie de viteza pistonului, pw . 
   
9.8.3. Concluzii asupra studiului. 
 
 Analizând rezultatele grafice, se poate propune o altă variantă constructivă a maşinii 
studiate, care să atingă valoarea maximă a puterii mecanice furnizate, corespunzătoare unui 
randament mai mic.  
 Această propunere implică redimensionarea motorului, şi proiectarea optimizată a 
acestuia pentru o turaƫie mai mare, fapt care ar asigura puterea maximă. 
 De asemenea se poate propune proiectarea unei noi instalaƫii de micro-cogenerare care să 
poată furniza o putere electrică de trei ori mai ridicată (aproximativ 3kW), putere necesară pentru 
satisfacerea necesarului de electricitate al unei locuinƫe.  
Pentru mărirea puterii furnizate de motorul Stirling, cea mai simplă variantă este mărirea 
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9.9. APLICAREA METODELOR DE ANALIZĂ DE ORDIN II (METODA 




9.9.1.  Analiza adiabată 
 
Analiza  adiabată [151]  constă în divizarea motorului în cinci spaƫii elementare (Fig. 9.21): 
- volum de destindere(e),  
- volumul cald al schimbătorului de căldură cald (h), 
- volum de stocare/destocare (regenerator) (r), 
- volumul rece al schimbătorului de căldură rece  (l), 
- volum de comprimare (c). 
Volumele de comprimare şi destindere sunt variabile, depinzând de poziƫia pistoanelor, în timp ce 


















Fig. 9.21. Schema motorului Stirling divizat în 5 volume. 
 
Sensul de curgere pozitiv al fluidului este indicat de creşterea numărului de ordine din figură.  
Pentru a dezvolta modelul de analiză termodinamică, se utilizează dimensiunile măsurate pentru 
volumele schimbătoarelor de căldură cald Vh, rece Vl şi de regenerare Vr, valori pe care le-am 
centralizat în Tabelul 9.1. 
 
Volumele instantanee Ve şi Vc sunt determinate pornind de la dimensiunile geometrice ale 
cilindrilor şi de la cinematica utilizată. 
 iee t
VV   cos(1
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VV    (9.56) 
în care : 0eV - volumul măturat în timpul destinderii şi 0cV  - volumul maturat în timpul 
comprimării. 
Diferitele temperaturi Th, Tr şi Tl sunt considerate constante în schimbătoarele de căldură 
aferente, despre ale căror volume se consideră că sunt izoterme. 
 În volumul de stocare/destocare al regeneratorului este definită o temperatură 
caracteristică, ca fiind media logaritmică a temperaturilor volumelor cald, Th, şi rece, Tl. 











TTT       (9.57)  

































   (9.58) 
Masa totală a gazului de lucru m, reprezintă suma celor 5 mase prezentate mai sus. Pornind de la 























     (9.59) 
Aplicând ecuaƫia de conservare a energiei în spaƫiul de comprimare presupus a fi adiabatic, se 








      (9.60) 
T9 fiind temperatura la interfaƫa schimbător rece-spaƫiu de comprimare. Pentru a calcula această 
temperatură, trebuie să se ƫină cont de sensul de curgere al gazului, respectiv :  
dacă  109,0 TTdmc   , în caz contar  89 TT  .  








      (9.61) 
Se face următoarea ipoteză pentru temperatura la interfaƫa spaƫiului de destindere/ schimbător 
cald: 
dacă   0edm  , 23 TT  , în caz contrar 43 TT  . 
În scopul determinării variaƫiei masei în volumele constante ale schimbătoarelor de căldură, se 








































    (9.62) 
Suma variaƫiilor elementare ale maselor celor 5 volume va fi 0, în ipoteza unei etanşeităƫi perfecte 
(adică masa gazului este constantă în motor) : 



















































     (9.63) 










































    (9.64)
 













































































    (9.66) 
Semnul maselor elementare transferate la interfeƫele volumelor depinde de sensul de curgere din 
motor (pozitiv dacă este sensul indicat de ordinea crescătoare a volumelor). Ele sunt calculate la 



























 Cantităƫile de căldură la nivelul celor 3 schimbătoare, cald, rece şi de regenerare, sunt determinate 









































   (9.67) 
Pornind de la presiunea instantanee şi de la variaƫiile de volum ale spaƫiilor de comprimare, 
respectiv de destindere, se poate calcula lucrul mecanic elementar al spaƫiului de comprimare 












     (9.68)  
Suma acestor două expresii reprezintă lucrul mecanic furnizat pentru un ciclu. 
   ec WWW       (9.69)  
Prin integrare se obƫine lucrul mecanic pentru un ciclu. 
 
 




9.9.2. Analiza izotermă 
 
Modelul izoterm al lui Schmidt [191] constă în diviziunea motorului în 3 spaƫii elementare : un 





Fig .9.22. Schema motorului divizat în 3 volume. 
 
În acest caz volumul cald şi volumul rece pot fi definite cu ajutorul relaƫiilor: 
  meheH VVVV       (9.70) 
   mclcL VVVV       (9.71) 
în care : meV - volumul mort de destindere şi mcV - volumul mort de comprimare.  
Aceste trei spaƫii sunt considerate izoterme, două dintre ele având volume variabile, dependente 
de poziƫia pistonului şi spaƫiul de regenerare care va fi constant. Acest model se bazează pe 
aceleaşi ecuaƫii prezentate în paragraful anterior şi aplicate volumelor izoterme. Modelul descris 
amănunƫit poate fi găsit în cadrul capitolului VII (subcapitol 7.5) unde a fost adaptat şi aplicat 
unui motor Stirling tip beta.  
 
9.9.3. Rezultate şi discuƫii. Studiu parametric 
 
 Dimensiunile geometrice calculate anterior au servit la alimentarea algoritmului de calcul 
al Metodei Directe şi a celor două metode de analiza 0-D: metoda izotermă [191]  şi metoda 
adiabată [151]. Ecuaƫiile celor două modele 0-D au fost rezolvate cu ajutorul programului de 
simulare numerică Simulink/Matlab.Pentru cele trei modele de analiză termodinamică s-au folosit 
datele iniƫiale prezentate în Tabelul 9.2.  
 Pentru dezvoltarea unor studii de sensibilitate şi pentru realizarea unei analize extrapolate 
a rezultatelor furnizate de cele trei metode termodinamice, s-a variat turaƫia maşinii n, care este 
un parametru comun pentru cele 3 modele. 
 În Fig. 9.23 şi Fig. 9.24 se prezintă un studiu parametric în funcƫie de temperatura gazului 
aflat în volumul cald. Se remarcă faptul că modelul adiabat permite o bună estimare puterii 
mecanice furnizate de motor. În ceea ce priveşte randamentul acestuia, modelul adiabat este mai 
apropiat de realitatea experimentală faƫă de modelul izoterm. Acest lucru poate fi datorat unei mai 
bune reprezentări a geometriei motorului, prin comparaƫie cu modelul izoterm. 
 Volumele de destindere şi de comprimare, fiind separate prin schimbătoarele de căldură, 
fac ca împărƫirea motorului în 5 volume elementare, să pară un raƫionament judicios.  
În schimb, Metoda Directă furnizează rezultate ce validatează modelul analitic, atât pentru 
puterea mecanică cât şi pentru randament.  
 




Fig. 9.23. Variaƫia puterii mecanice, calculată cu cele 3 modele de analiză termodinamică, pentru mai 




Fig. 9.24. Variaƫia randamentului calculat cu cele 3 modele de analiză termodinamică, pentru mai multe 
valori ale temperaturii gazului aflat în volumul cald. 
   
 În Fig. 9.25 şi Fig. 9.26 se prezintă un studiu parametric în funcƫie de turaƫia motorului. 
Variind turaƫia motorului, valoarea măsurată pe standul experimental se suprapune valorii 
obƫinute analitic cu ajutorul Metodei Directe, atât pentru putere cât şi pentru randament. 
Modelul adiabat furnizează valori foarte apropiate de realitatea experimentală pentru puterea 
mecanică a motorului Stirling, însă compromite evaluarea pertinentă a randamentului mecanic. 
Rezultatul obƫinut pentru randament, poate fi afectat de faptul că modelul adiabat nu ƫine cont de 
pierderile generate de frecarea elementelor mobile cu pereƫii cilindrilor, de viteza de desfăşurare a 
proceselor, implicit de viteza pistonului, de laminarea gazului la trecerea prin regenerator şi prin 
celelalte schimbătoare de căldură. 









Fig. 9.26. Variƫia puterii motorului Stirling în cele 3 metode de analiză termodinamică studiate cu turaƫia 
motorului. 
 
 Prin faptul că metoda adiabată nu poate ƫine cont de frecarea şi laminarea din regenerator 
şi nici de dimensiunea şi poziƫia acestuia, decât prin introducerea unei valori numerice a 
randamentului de regenerare (în cazul analizat 8.0reg ) se poate constata că metoda adiabată 
nu este autosustenabilă pentru optimizări ale ciclurilor, ale maşinilor, nepermiƫând reproiectări la 
alte dimensiuni, puteri sau randamente. Se poate propune însă utilizarea în cadrul modelului 
adiabat, a raƫionamentului dezvoltat în cadrul Metodei Directe pentru calculul analitic al 
randamentului de regenerare în funcƫie de dimensiunile regeneratorului, de dispunerea sitelor, de 
caracteristicile materialului din care acesta este realizat, de viteza gazului la trecerea prin 
regenerator, realizându-se astfel o primă unificare a celor două metode. 
 Chiar dacă dispunerea sitelor în regeneratorul maşinii este diferită de dispunerea sitelor in 
regeneratoarele maşinilor Stirling pentru care Metoda Directă a fost validată, Metoda Directă 
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conduce la rezultate remarcabile, din punct de vedere al capacităƫii de îmbunătăƫire a  maşinii 
respective, prin studii de sensibilitate şi optimizare, şi mai mult, permiƫând reproiectarea unei 
maşini cu putere mai mare, având o construcƫie similară, ceea ce nu oferă de fapt nicio altă 
metodă existentă în literatură.  
 
 
9.10. CONFRUNTAREA REZULTATELOR OBƫINUTE PRIN APLICAREA CELOR 
TREI MODELE DE ANALIZĂ TERMODINAMICĂ (METODA DIRECTĂ, 
METODA IZOTERMĂ ŞI METODA ADIABATĂ) 
 
 Măsurătorile optice întreprinse pe piesele demontate ale micro-cogeneratorului echipat cu 
motor Stirling, au condus la definirea geometriei diferitelor volume ale motorului, fapt care a 
permis alimentarea celor trei metode de analiză termodinamică: Metoda Directă, metoda izotermă 
şi metoda adiabată.  
Rezultatele obƫinute sunt prezentate în comparaƫie cu cele experimentale disponibile în literatură 
[193] şi cu cele prelevate de pe standul experimental. 
 









1          2 
W [J/ciclu] 47.26 42.64 46.12 46 46 
]W[W  1181.4 1065.6 1153 1150 1150 
Stirling  [%] 13.8 23.21 11.73 13.8 11.2 
 
Analizând rezultatele numerice, se poate constata că Metoda Directă poate reprezenta cel mai 
bine funcƫionarea motorului. Metoda Directă are ca avantaj şi capacitatea dezvoltării studiilor de 
sensibilitate necesare optimizării funcƫionării motorului.  
 
9.11. CONCLUZIILE STUDIULUI 
 
  Geometria complexă a schimbătoarelor de căldură este determinată pornind de la 
măsuratorile optice. Analiza proceselor de transfer de căldura şi curgere a gazului de lucru, ce au 
loc în motorul Stirling, a fost realizată prin aplicarea modelului izoterm (Schmidt) şi a modelului 
adiabatic (Finkelstein). Această analiză constă în divizarea motorului în 3 respectiv 5 volume de 
control cărora le-au fost aplicate ecuaƫia de stare a gazului perfect şi ecuaƫiile de conservare a 
energiei şi masei. Sistemul de ecuaƫii diferenƫiale rezultat a fost rezolvat prin iterări succesive în 
mediul Matlab/Simulink. Puterile schimbate şi randamentul calculate au fost comparate cu cele 
obƫinute experimental. 
 Metoda Directă de studiu şi evaluare a ireversibilităƫilor în maşinile termice, permite 
obƫinerea directă a expresiei randamentului în funcƫie de viteza de derulare a proceselor şi de alƫi 
parametri geometrici şi funcƫionali ai ciclului.  
 Performanƫele motorului au fost evaluate considerând atât ireversibilităƫile interne cât şi 
pe cele externe generate de viteza finită, de pierderile de presiune din maşină, şi de 
ireversibilităƫile datorate regenerării imperfecte a căldurii în regeneratorul maşinii. 
 Scopul acestui studiu a fost compararea celor trei metode de analiză termodinamică, în 
vederea stabilirii metodei cea mai apropiată de realitatea experimentală. 





CONCLUZII GENERALE, CONTRIBUȚII PERSONALE, 
PERSPECTIVE 
 Teza de doctorat prezentată abordează două direcƫii de cercetare, respectiv ciclul Carnot 
ireversibil şi ciclul Stirling. 
 Modelul termodinamic pentru studiul ciclului Carnot direct cu ireversibilităƫi 
externe (datorate diferenƫelor de temperatură la surse), cât şi cu ireversibilităƫi interne (datorate 
vitezei finite), a fost dezvoltat cu scopul evidenƫierii punctului de pornire al procesului de 
unificare a Termodinamicii cu Viteză Finită (TVF) cu Termodinamica în Timp Finit (TTF).  
 Primul pas al procesului de unificare este caracterizat de modificarea expresia Chambadal-
Novikov-Curzon-Ahlborn, aplicată în studiul unui ciclu închis Carnot cu ireversibilităƫi externe, 
cu scopul îmbunătăƫirii acesteia prin introducerea ireversibilităƫilor interne. 
Pornind de la ecuaƫia fundamentală a TVF - expresia Primului Principiu al Termodinamicii 
pentru procesele ce se desfăşoară cu Viteză Finită, s-a dezvoltat o schemă de calcul analitic 
bazată pe Metoda Directă, cu ajutorul căreia s-a evidenƫiazat efectul pe care îl are viteza 
pistonului în cadrul ireversibilităƫilor interne, asupra performanƫelor maşinii (randament şi putere, 
exprimate analitic în funcƫie de viteză), prin introducerea unor «corecƫii» analitice în aceste 
formule.  
 Obƫinerea unor expresii analitice cu ajutorul Metodei Directe a putut fi posibilă deoarece 
Termodinamica cu Viteză Finită introduce încă de la început în structura sa, pierderile interne, în 
timp ce Termodinamica în Timp Finit nici nu şi-a propus acest lucru în stadiul iniƫial (Novikov 
[100], Chambadal [101], Curzon-Ahlborn [27])şi nici în multe dezvoltări ulterioare. Abia odată 
cu contribuƫia lui Ibrahim [31], sunt introduse într-o manieră intuitivă, însă fără a se baza pe 
principiile Termodinamicii, pierderile interne prin factorul de ireversibilitate I, cu scopul folosirii 
unor formulări cantitative noi, care să prindă pierderile generate de ireversibililăƫile interne, chiar 
în structura şi metodologia sau algoritmul lor.  
 
 Modelul analitic propus pentru studiul ciclului Carnot ireversibil a fost dezvoltat şi adaptat 
la specificul ciclurilor cvasi-Carnot inversate. 
 Analiza este bazată pe modele dezvoltate recent folosind Metoda Directă din cadrul 
Termodinamicii cu Viteză Finită [107]. Metoda Directă constă în analiza unui ciclu ireversibil 
pas cu pas, pe fiecare proces, prin utilizarea expresiei matematice corespunzătoare a Principiului I 
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al Termodinamicii pentru procese cu viteză finită şi integrarea ei (pentru fiecare proces), pe întreg 
ciclul. Expresia matematică a Principiului I al Termodinamicii pentru procese cu viteză finită 
include principalele surse de ireversibilitate internă şi a fost folosită aici pentru deducerea 
ecuaţiilor ce leagă mărimile aferente fiecărui proces ireversibil care se desfăşoară cu viteză finită 
în instalaƫiile cu comprimare mecanică de vapori. Aceste ecuaţii au fost utilizate ulterior pentru 
calculul complet analitic al performanţelor ciclului (COP şi Putere) şi analiza generării de 
entropie, în funcţie de viteza pistonului şi de alţi parametri, precum: temperatura şi presiunea în 
vaporizator, respectiv, în condensator, raportul de comprimare al presiunilor şi debitul masic, 
proprietăƫile vaporilor în procesele adiabate ireversibile ce se desfăşoară cu viteză finită. 
 În cadrul acestui studiu au fost obƫinute expresii originale pentru calculul complet 
analitic al randamentului izentropic al compresorului maşinii frigorifice, formule esenƫiale 
în optimizarea acestor tipuri de maşini. 
 Dezvoltarea unei astfel de scheme de calcul analitic este o realizare extrem de importantă, 
deoarece deschide perspectiva optimizării reale a acestor maşini sau a reproiectării pentru alƫi 
parametri de putere frigorifică mai mare, sau coeficienƫi de performanƫă mai mari, lucru ce nu 
putea fi realizat până în prezent, tocmai din cauza lipsei acestor expresii analitice. 
 Expresiile analitice obƫinute pot fi folosite atât în metoda entropică, în cea exergetică, în 
cadrul Termodinamicii în Timp Finit, prin utilizarea lor într-o structură unificată cu Metoda 
Directă din Termodinamica cu Viteză Finită. Această constatare deschide perspectiva unificării 
acestor metode ale Termodinamicii Ireversibile (TTF, metoda exergetică, metoda entropică, 
Termodinamica în Dimensiuni Fizice Finite -TDFF, etc.) cu Metoda Directă din Termodinamica 
cu Viteza Finită, păstrând avantajele acelor metode şi utilizând avantajele majore ale Metodei 
Directe, respectiv luarea în considerare a pierderilor interne. 
 Expresiile analitice obƫinute au o reală importanƫă practică, în ceea ce priveşte proiectarea 
optimizată şi dezvoltarea metodologiilor ce fac posibilă această proiectare, dar şi dezvoltarea 
Termodinamicii cu Viteză Finită precum şi a Termodinamicii Ireversibile Inginereşti, care 
realizează o unificare a acestor ramuri. 
Doar printr-o analiză combinată, care ia în calcul ambele tipuri de ireversibilităƫi, interne şi 
externe, şi printr-o analiză economică şi tehnică, temperatura vaporilor saturaƫi "2T  poate fi 
optimizată asemenea COP-ului. Acestă direcƫie de cercetare va fi adoptată în studiile următoare. 
Totodată dezvoltarea unei scheme pentru optimizarea maşinilor frigorifice industriale, care în 
locul utilizării ventilului de laminare folosesc un detentor cu piston sau turbodetentor, va fi 
obiectul unei analize similare celei deja dezvoltate pentru compresor, pe baza  Metodei Directe, 
în cercetările viitoare. 
 Pornind de la analiza ciclului Carnot, ale cărui performanƫe reprezintă limitele 
superioare pentru orice maşină reală, fie că este motor sau maşină receptoare, cea de a doua parte 
a tezei abordează o direcƫie de investigaƫie de actualitate, legată de optimizarea maşinilor Stirling 
funcƫionând după un ciclu cu ireversibilităƫi interne şi externe. 
Restricţiile impuse de funcţionarea reală a maşinii provoacă reducerea importantă a 
performanţelor faţă de cele realizate în cazul considerării ciclului ideal. Pentru abordarea 
studiului maşinii Stirling de o manieră mai realistă şi obţinerea unor rezultate mai apropiate de 
cele reale de funcţionare, se impune analiza ciclului pe baza Termodinamicii Ireversibile. 
 În prezenta teză de doctorat, pentru a studia ciclul Stirling s-a recurs la analize de ordinul I 
(Metoda Directă şi Metoda Termodinamicii cu Dimensiune Fizică Finită – TDFF) şi la analize de 




ordinul II (Metoda Izotermă a lui Schmidt cu regenerare imperfectă şi Metoda Adiabată a lui 
Fimkelstein) din cadrul Termodinamicii Ireversibile. 
 Metodele de analiză termodinamică studiate, au fost adaptate pentru studiul maşinii Stirling 
tip   şi pentru studiul motorului Stirling tip  . Aceste două dispozitive experimentale sunt 
disponibile în Laboratoire Energétique, Mécanique, Electromagnétisme (LEME) de la Ville 
d’Avray, al Universităƫii Paris Ouest Nanterre La Défense. Rezultatele experimentale prezentate 
în cadrul tezei de doctorat sunt rezultate originale, pe care le-am măsurat personal pe instalaƫiile 
analizate. 
 Aceste date experimentale au fost prelucrate utilizând programul Microsoft EXCEL. 
Calculele numerice corespunzătoare rezultatelor experimentale, au fost efectuate utilizând soft-ul 
MATLAB/Simulink prin elaborarea unor programe de calcul complexe, în vederea elaborării 
studiilor parametrice. 
 Aceste studii au fost dezvoltate, cu scopul de a adapta şi aplica modelele de analiză 
termodinamică mai sus menƫionate, la specificul maşinilor Stirling – motoare şi receptoare, şi de 
a confrunta rezultatele obƫinute pe cale analitică cu cele experimentale, în vederea determinării 
metodei care furnizează cele mai apropiate rezultate de realitatea experimentală.  
 Rezultatele obƫinute au permis evidenƫierea capacităƫilor fiecărei metode studiate de a 
simula funcƫionarea reală a maşinii Stirling analizate şi de a propune variante constructive 
îmbunătăƫite. 
 Pe baza rezultatelor cercetării întreprinse în prezenta teză de doctorat, s-au conturat 
comparaƫii obiective şi clare între posibilităƫile şi limitele fiecăreia dintre cele patru metode de 
analiză termodinamică studiate. 
 S-a analizat dependenƫa performanƫelor motorului Stirling tip   în funcƫie de turaƫia n 
(respectiv viteza pistonului), care este variabilă comună pentru cele trei metode de analiză 
aplicate în acest caz (Metoda Directă, TDFF şi Metoda Schmidt cu regenerare imperfectă). 
 Metoda Directă, dezvoltată în cadrul TVF, prezintă avantajul furnizării unor expresii 
analitice pentru calculul performanƫelor motorului (Randament şi Putere) şi permite calculul 
analitic al influenƫei fiecărei pierderi generate în timpul funcƫionării motorului asupra 
performanƫelor acestuia. Prin introducerea relaƫiilor analitice pentru calculul pierderilor de 
presiune generate de viteza finită a proceselor, de frecarea mecanică dintre elementele mobile ale 
sistemului şi peretele cilindrului, de laminarea gazului la trecerea sa prin regenerator, dar şi a 
relaƫiei pentru calculul pierderilor datorate transferului de căldură la diferenƫă finită de 
temperatură, s-a realizat o îmbunătăƫire a metodei TDFF, şi totodată s-a făcut o primă încercare 
de combinare a celor două metode (Metoda Directă şi metoda TDFF). 
 
 Pentru studiul maşinii frigorifice Stirling tip   s-au adaptate şi aplicat trei metode de 
analiză termodinamică: Metoda Directă,  Metoda Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite  –
TDFF şi Metoda Izotermă cu regenerare imperfectă a căldurii. 
 Pentru a completa rezultatele Metodei Izoterme (Schmidt) cu regenerare imperfectă s-a 
dezvoltat o analiză exergetică a schimbătoarelor de căldură, care să ia în considerare nivelurile de 
temperatură şi estimează exergiile distruse, datorate ireversibilităƫilor interne şi externe 
(regenerare imperfectă şi căderi de temperatură între sursele de căldură şi gazul de lucru). Studiul 
a fost completat cu o analiză entropică a degradărilor de energie în schimbătoarele de căldură ale 
maşinii Stirling. Interesul principal al bilanƫului exergetic a fost de a permite, pe de o parte, 
studierea repartiƫiei ireversibilităƫilor într-un sistem, şi de a pune în evidenƫă contribuƫia relativă a 
fiecărui component al sistemului la producerea pierderilor globale, pe de altă parte, ƫinând cont de 
nivelul temperaturii ambiante.  
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 Rezultatele obƫinute cu ajutorul celor două metode de analiză de ordinul I (Metoda Directă 
şi TDFF) sunt foarte asemănătoare în ceea ce priveşte evaluarea pierderilor datorate regenerării 
imperfecte a căldurii, chiar dacă modalitatea de evaluare a acestor pierderi diferă atât ca ecuaƫii 
(din cauza introducerii unor mărimi diferite precum k , respectiv X ). Cu TDFF se evaluează 
factorul de pierderi în regenerator pornind de la datele experimentale, în timp ce cu Metoda 
Directă, X  se calculează analitic. 
 
 În cazul unităƫii de micro-cogenerare ce funcƫionează cu motor Stirling, dată fiind 
configuraƫia motorului, pe lângă adaptarea algoritmului de calcul al Metodei Directe la specificul 
motorului Stirling tip  , s-a avansat tema de cercetare către modele dezvoltate ulterior, pornind 
de la modelul Schmidt, respectiv modelul lui Finkelstein. Acest model introduce în analiza lui 
Schmidt şi o reprezentare a repartiƫiei instantanee a fluidului de lucru în motor. 
 Rezultatele analitice obƫinute cu ajutorul Metodei Directe au fost confirmate experimental. 
Astfel motorul Stirling cu care unitatea de micro-cogenerare este echipată, intră în categoria celor 
12 motoare performante pentru care Metoda Directă a fost deja validată [62,68], parametrii de 
ajustare fiind aceeaşi (y=0.72 şi z=0.8). În acest fel s-a validat Metoda Directă pentru un al 13-lea 
motor Stirling performant. Mergândîn această direcƫie sperăm că Metoda Directă se va valida 
pentru cât mai multe maşini Stirling performante, devenind astfel un instrument puternic în 
optimizarea şi reproiectarea maşinilor termice de orice tip, în vederea creşterii performanƫelor 
acestora. 
 Dată fiind dispunerea diferită a sitelor în regeneratorul maşinii, modelul de calcul a condus 
la rezultate remarcabile, din punct de vedere al capacităƫii de îmbunătăƫire a maşinii respective, 
prin studii de sensibilitate şi optimizare, şi mai mult, permiƫând reproiectarea unei maşini cu 
putere mai mare, având o construcƫie similară, ceea ce nu oferă de fapt nicio altă metodă existentă 
în literatură.  
 Prin faptul că Metoda Adiabată nu poate ƫine cont de frecarea şi laminarea din regenerator 
şi nici de dimensiunea şi poziƫia acestuia, decât prin introducerea unei valori impuse a 
randamentului de regenerare (în cazul analizat 8.0reg  , impus) se poate constata că Metoda 
Adiabată nu este autosustenabilă pentru optimizări ale ciclurilor, ale maşinilor, nepermiƫând 
reproiectări la alte dimensiuni, puteri sau randamente.  
 Se poate propune însă utilizarea raƫionamentului dezvoltat în cadrul Metodei Directe pentru 
calculul analitic al randamentului de regenerare în funcƫie de dimensiunile regeneratorului, de 
dispunerea sitelor, de caracteristicile materialului din care acesta este confecƫionat, de viteza 
gazului la trecerea prin regenerator. 
 Combinarea cu alte metode ar putea aduce un surplus pentru fiecare dintre acestea. Spre 
exemplu în Metoda Adiabată se poate propune studiul comprimării şi destinderii (presupuse a fi 
adiabate) cu ajutorul Termodinamicii cu Viteză Finită, şi nu cu Termodinamica Clasică 
Reversibilă. 
De asemenea, Metoda Directă ar putea fi dezvoltată prin introducerea unei noi scheme de calcul, 
în care comprimarea şi destinderea să fie tratate ca în Metoda Adiabată, şi nu considerate 
izoterme şi afectate de un parametru de ajustare z (în calculul puterii). Astfel comprimarea şi 
destinderea pot fi studiate independent de procesele de schimb de căldură din schimbătoare, 
printr-un proces adiabat ireversibil cu viteză finită, iar apoi cu temperatura calculată astfel la 
ieşirea din cilindrii respectivi, se pot analiza succesiv procesele ce au loc în schimbătoarele de 
căldură. 




 În acord cu subiectul tezei au fost publicate o carte [107], din care un capitol este 
strict dedicat valorificării rezultatelor originale obƫinute în urma analizei ciclului cvasi-Carnot, şi 
14 articole stiinƫifice, după cum urmează: 3 sunt publicate în reviste cotate I.S.I, 6 sunt publicate 
în baze de date internationale (BDI), 4 fiind publicate în Revista Termotehnica, publicaƫie care în 
anul 2010 a obƫinut cotaƫia B+. Dintre acestea, 5 articole sunt publicate în volumele unor 
maniestări ştiintifice internaƫionale iar 2 sunt publicate în volumele unor manifestări ştiinƫifice 
naƫionale (Conferinƫa Academiei de Ştiinţe Tehnice din România) 
În curs de publicare mai sunt 2 articole: unul la Buletinul Stiiƫific al UPB şi unul la 
Environmental Engineering and Management Journal (EEMJ, revistă cotată ISI).  
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